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Kurzfassung
Die Hersteller von Gasturbinen streben nach immer höheren Leistungsabgaben und
Wirkungsgraden. Um diese zu erreichen, wird zum Beispiel die Turbineneintrittstem-
peratur gesteigert, was wiederum eine verbesserte Kühlung der thermisch belasteten
Bauteile erfordert. Bei Industriegasturbinen mittlerer Leistungsklasse kommt dazu vor
allem eine Konvektionskühlung zum Einsatz, die eine hohe Kühleffektivität bei geringem
Wartungsaufwand ermöglicht.
Für eine konvektionsgekühlte Gasturbinenschaufel wird in der vorliegenden Arbeit eine
Variation der Innengeometrie untersucht. Mittels experimenteller und numerischer Me-
thoden werden die Strömungen und Wärmeübergänge innerhalb der Kühlkanäle sowie
die Auswirkungen auf die thermische Belastung der Schaufel analysiert.
In der Geometrievariation ist eine Basis-Konfiguration der Kühlkanäle definiert. Sie be-
steht aus einem Zweipassagen-Kanalsystem mit Turbulatoren an der Vorderkante, einem
Plenum im Schaufelfuß und einer Pin Fin Matrix an der Schaufelhinterkante. Es werden
vier Variationen ausgeführt, die zum einen Veränderungen der Turbulatoren in den Vor-
derkanälen, zum anderen Modifikationen in der Strömungsführung des Kühlmediums
beinhalten. Indessen bleibt die äußere Profilgeometrie konstant.
Mit einem Wasserkreislauf-Prüfstand zur optischen Sichtbarmachung mittels Farbein-
spritzung werden in erster Linie Totwassergebiete in der Turbinenschaufel lokalisiert.
Dieser wurde eigens für die vorliegende Arbeit am Institut für Strahlantriebe und Tur-
boarbeitsmaschinen an der RWTH Aachen aufgebaut. Zur tiefer gehenden Untersuchung
der inneren Strömung dienen dann numerische Berechnungen, welche die Verhältnisse
im Prüfstand abbilden. Die Auswirkungen auf den konvektiven Wärmeübergang und die
Temperaturverteilung im Festkörper werden in konjugierten Wärmeübertragungsrech-
nungen (CHT ) ermittelt, in denen neben der Innenströmung auch die Turbinenschaufel
und die Außenströmung modelliert sind. Nach aktuellem Kenntnisstand werden diese
Rechnungen in der vorliegenden Komplexität erstmalig angestellt.
Innerhalb der Schaufel werden neben großen Rezirkulationsgebieten auch Längswirbel-
strukturen in den Vorderkanälen sowie Ablösewirbel hinter den Turbulatoren identifi-
ziert. Vor den Pin Fins bilden sich Hufeisenwirbel. Diese Sekundärströmungen beein-
flussen den Wärmeübergang wesentlich. An Ablösestellen und in Rezirkulationen ist die
Wärmeübertragung vermindert, an den Orten der Wiederanlegung und dem Aufprall
der Strömung ist sie verbessert. Abschnittsweise gemittelt wird über die Variation eine
Erhöhung der Wärmeübergangs-Performance um bis zu 46% festgestellt. Mit dem ver-
besserten Wärmeübergang auf der Innenseite wird die Kühleffektivität der Schaufel um
bis zu 3, 7% erhöht. Temperaturunterschiede im Festkörper der Turbinenschaufel führen
zu ausgeprägten Temperaturgradienten an exponierten Stellen. Der volumetrische Mit-
telwert des Temperaturgradienten zeigt jedoch nur eine geringe Sensitivität bezüglich
der Geometrievariation.
Abstract
Experimental and Numerical Investigation of Various Internal
Geometries in Convection Cooled Gas Turbine Blades
Gas turbine manufacturers aspire to increasing power outlets and efficiencies. Those can
be obtained by enhanced turbine inlet temperatures, which in return demand for an
improved turbine cooling. Within industrial applications of medium power class, con-
vection cooling systems are applied for a high cooling effectiveness at low maintenance
costs.
In the present work a geometry variation is performed for the internal cooling passages
of a gas turbine blade. Herein, the cooling flow and heat transfer inside the cooling
channels, as well as the impact on the thermal load of the blade are investigated by
experiments and numerical calculations.
First, a base configuration of the cooling channels is defined. It consists of a two-passage
system with turbulators at the leading edge, a plenum in the blade root and a pin fin
array at the trailing edge. From this starting point, four variations are carried out which
contain changes to the turbulators in the leading edge channels on the one hand and
different flow paths on the other hand. In contrast, the blade profile remains constant.
Within the experiments, dead water areas are localized in the first instance. The closed-
loop test rig for flow visualization features paint injection into water and was build-up
at the Institute of Jet Propulsion and Turbomachinery at the RWTH Aachen University
specifically for this investigation. More detailed investigations of the internal flows are
carried out by CFD simulations reproducing the experimental conditions. The impact on
the convective heat transfer and the temperature distribution in the solid are determined
by conjugate heat transfer calculations (CHT ) that include also the turbine blade and
the outer flow besides the internal flow. To the author’s knowledge, this complexity of
the latter numerical simulations is a first time application.
Inside the gas turbine blade, longitudinal vortices in the leading edge channels and flow
separations behind the turbulators are identified besides large recirculations. Horse shoe
vortices form in front of the pin fins. Those secondary velocities have a major effect
on the heat transfer. While separations and recirculations reduce the convective heat
transfer at the wall, reattachment and impingement enhance it. By averaging the heat
transfer performance in sections an improvement of up to 46% is achieved through
the variation. With an advanced internal heat transfer the integral cooling effectiveness
of the blade is increased by up to 3, 7%. Temperature differences inside the solid blade
lead to distinct temperature gradients at exposed positions. However, the average values
show only a marginal sensivity to the geometry variation.
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1 Einleitung
1.1 Problemstellung
Die Einsatzgebiete von Gasturbinen sind aufgrund ihrer positiven Eigenschaften sehr
vielfältig. Wegen ihrer kompakten Bauweise und der hohen Leistungsdichte empfehlen
sie sich als Flugzeugtriebwerke sowie zum Antrieb von Landfahrzeugen und Schiffen. Die-
se Mobilität in Verbindung mit einem guten Teillastverhalten macht Gasturbinen auch
in dezentralen Einsatzgebieten attraktiv, zum Beispiel für stationäre, mechanische An-
triebe. Im Bereich der Stromerzeugung erzielen Gasturbinen aufgrund des exergiereichen
Verbrennungsgases sehr hohe Wirkungsgrade (MAN Turbo FT8: 38, 6%), insbesondere
wenn man sie mit Dampfturbinen verschaltet (GuD – Gas- und Dampfturbinenprozes-
se), werden mittlerweile Werte von 60% erreicht (Siemens SGT5-8000H, Ratliff et al.
(2007)). Dabei kann die energetische Ausnutzung in der Kraft-Wärme-Kopplung sogar
noch weiter gesteigert werden, indem der Abdampf anderweitig als Fern- oder Prozess-
wärme genutzt wird.
Angesichts der genannten Vorzüge kann trotz der fortschreitenden Klimaerwärmung
und der wachsenden Rohstoffknappheit auch in Zukunft nicht gänzlich auf den Einsatz
von Gasturbinen verzichtet werden. Alleine im Bereich der Stromerzeugung wird aktu-
ell bis zum Jahr 2030 ein Zuwachs des Bedarfs um 75% erwartet (Theis (2009)), der
anteilig auch von fossilen Energieträgern gedeckt werden muss. Für eine Reduzierung
der Umweltbelastung werden Gasturbinen kontinuierlich weiterentwickelt, um den Ge-
samtwirkungsgrad fortwährend zu steigern. Dadurch können CO2–Emissionen gesenkt
und die fossilen Ressourcen geschont werden. Zur Gesamtwirkungsgradsteigerung eignet
sich vor allem die Erhöhung der Turbineneintrittstemperatur, da sie unmittelbar in den
thermischen Wirkungsgrad eingeht. Allerdings sind einer Temperaturerhöhung Grenzen
durch die Hitzebeständigkeit der verwendeten Materialien gesetzt. Hier konnte mit der
Entwicklung immer höher warmfester Werkstoffe und dem Einsatz keramischer Schutz-
schichten die zulässige Oberflächentemperatur inzwischen auf bis zu 1 000 ◦C gesteigert
werden. Eine weitere Anhebung des Temperaturniveaus ist bisher nur durch Kühlung
der thermisch belasteten Bauteile möglich.
1
1 Einleitung
Mittels unterschiedlicher Fluide können diese Komponenten, vor allem die Turbinen-
schaufeln, mit verschiedenen Methoden gekühlt werden. Am weitesten verbreitet findet
Luft aufgrund der leichten Verfügbarkeit aus dem Verdichter Anwendung. Die Kühlluft
wird auf der erforderlichen Druckstufe des Verdichters abgezapft und durch die Wel-
le bzw. das Gehäuse in die Turbinenschaufel geleitet. Die einfachste Kühlungsmethode
stellt die Prallkühlung dar, bei der Luftstrahlen mit möglichst hoher Geschwindigkeit
von innen auf die Bauteilwand prallen (Koschel (1970)). Weiterentwickelte Systeme der
Konvektionskühlung basieren auf Kanalsystemen im Inneren. Mit Film- und Transpi-
rationskühlungen wird die Kühlluft nach außen auf die Schaufel aufgebracht, um diese
gegen das Verbrennungsgas zu isolieren. Die verschiedenen Methoden sind in Abb. 1.1
bezüglich ihrer Kühleffektivität θ = (THG,Ein − TM) / (THG,Ein − TK,Ein) verglichen. Mit
modernen Kühlungsmethoden wurden in Kraftwerks-Gasturbinen bereits Gastempera-
turen bis 1 500 ◦C erreicht, in Flugzeugtriebwerken liegen sie teilweise noch höher.
Konvektionskühlung
Filmkühlung
Transpirationskühlung
Konvektions- und Filmkühlung
0.0 0.5 1.0 2.01.5 2.5
0.0
0.2
0.4
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θ
[-
]
m cp
α U h
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Abb. 1.1: Kühleffektivitäten verschiedener Kühlungsmethoden (Lakshminarayana
(1996))
Die hohe Beanspruchung und die komplexe Kühlung für diese höchsten Gastempera-
turen, die mittels Filmkühlung realisiert werden, führen im Gegenzug zu verkürzten
Wartungsintervallen. Besonders Partikel können die Kühlbohrungen verstopfen, was
die Kühlleistung und die Massenstrombilanz nachhaltig beeinträchtigt und damit die
Gesamt-Effizienz beeinflusst. Aber bei Industriegasturbinen mittlerer Leistungsklasse
zur dezentralen Energieversorgung sind gerade eine hohe Lebensdauer bei langen War-
tungsintervallen sowie geringe Herstell- und Wartungskosten verbunden mit einer hohen
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Zuverlässigkeit wichtige Auslegungsziele. Hierzu kommt bei nicht zu hohen Gastempe-
raturen eine effiziente Konvektionskühlung der Turbinenschaufeln zum Einsatz.
Da die Kühlluft dem Verdichter entnommen wird und somit nicht mehr für die Verbren-
nung zur Verfügung steht, führt eine Erhöhung des Kühlluftmassenstroms wiederum
zu Gesamtwirkungsgradeinbußen. Demzufolge zielt man darauf ab, den Kühlluftmas-
senstrom soweit wie möglich zu senken und die abgezapfte Kühlluft möglichst effizient
einzusetzen. Vor diesem Hintergrund hat sich die Konvektionskühlung im Laufe der
Jahre von einfachen, glatten Kanälen zu äußerst komplexen, mäanderförmigen Syste-
men mit unterschiedlichen Geometrien entwickelt. Ihre Bedeutsamkeit begründet sich
auch in der Unverzichtbarkeit bei der Kombination mit anderen Kühlungsmethoden, wie
der Filmkühlung. Zur Verbesserung des Wärmeübergangs in den Kühlkanälen kommen
turbulenzsteigernde Einbauten wie Rippen, Dimples oder Pin Fins zum Einsatz. Für die
Auslegung derartiger Kühlsysteme ist ein detailliertes Verständnis der vorkommenden
Strömungseffekte und Wärmeübertragungsmechanismen erforderlich und wird seit Mit-
te des 20. Jahrhunderts intensiv mit experimentellen und numerischen Untersuchungen
vorangetrieben.
1.2 Stand der Forschung
Die konvektive Innenkühlung von Gasturbinenschaufeln stützt sich zur Erhöhung des
Wärmeübergangs vornehmlich auf die Induzierung von Sekundärströmungen. In den
Kanälen im Bereich der Vorderkante kommen dazu vor allem Rippen zur Anwendung.
Dies sind Leisten an der Wand, die einen Formwiderstand bieten und damit Sekundär-
strömungen induzieren. Für sie wurde bereits eine Vielzahl an Formen, Anstellungswin-
keln und anderer Geometrieparameter erprobt. Etwas jünger sind Dimples; das sind Ver-
tiefungen in der Kanalwand, die hauptsächlich die Grenzschicht stören, ohne die Haupt-
strömung wesentlich zu beeinflussen. Im Hinterkantenbereich werden aufgrund der vom
Turbinenprofil vorgegebenen schmalen Kanäle Pin Fins eingesetzt, die wie konvergent-
divergente Düsen funktionieren, um lokal die Geschwindigkeit zu erhöhen. Ebenfalls von
Interesse sind die Umlenkungen zwischen mäanderförmigen Kanälen, um dort in erster
Linie die Druckverluste zu minimieren, aber auch einen positiven Einfluss auf Sekun-
därströmungen zu nehmen. Alternativ werden auch Durchbrüche in den Kanalwänden
als Verbindung in Betracht gezogen. Während bei Filmkühlungen ein Hauptaugenmerk
auf der Interaktion mit der Turbinenprofilumströmung liegt, spielt bei reiner Konvek-
tionskühlung lediglich die Ausblasung an der Blattspitze und der Hinterkante für die
Außenströmung eine Rolle.
3
1 Einleitung
Für die vorgenannten Einbauten gibt es eine langjährige experimentelle Expertise, die
zunehmend durch numerische Berechnungen unterstützt wird. Nachdem zunächst strö-
mungsmechanische Simulationen für die Analysen in den Kühlkanälen herangezogen
wurden, werden durch die fortschreitende Weiterentwicklung numerischer Modelle in
Verbindung mit modernen Hochleistungsrechnern immer komplexere Fälle simuliert. Für
die Berechnung der thermisch belasteten Gasturbinenschaufeln sind vor allem konjugier-
te Wärmeübertragungsrechnungen unter Miteinbeziehung des Festkörpers von Interesse.
Eine ausführliche Literaturrecherche auf dem Gebiet der Konvektionskühlung wird im
Kap. 3 vorgestellt.
1.3 Gegenstand der Arbeit
Der Fokus dieser Arbeit gilt einer fortschrittlichen Konvektionskühlung für Turbinen-
schaufeln in Industriegasturbinen. Nach aktuellem Kenntnisstand werden erstmalig rea-
litätsnahe Schaufelgeometrien mit Umlenkungen und Turbulenzgeneratoren, wie Rippen
und Pin Fins, sowohl experimentell als auch numerisch mit konjugierten Wärmeübertra-
gungsrechnungen untersucht. Ziel ist ein besseres physikalisches Verständnis der kom-
plexen Strömungsphänomene im Gesamtverbund der Schaufel und deren Wirkung auf
den Wärmeübergang in den Kühlkanälen sowie auf die thermische Belastung der Tur-
binenschaufel. Mit dem gewonnenen Wissen wird eine verbesserte Wärmeübertragung
und Kühlungseffizienz bei niedrigen thermischen Spannungen mittels einer Variation der
Kühlkanal-Geometrie erzielt.
Zu diesem Zweck werden aufbauend auf den vorgenannten Forschungsarbeiten auf dem
Gebiet der konvektiven Gasturbinenkühlung viel versprechende und bewährte Geome-
trien ausgewählt und in einem realitätsnahen Schaufelprofil zunächst zu einer Basis-
Konfiguration kombiniert, die in Abb. 1.2 dargestellt ist. Mittels weiterer erfolgver-
sprechender Turbulatoren werden Variationen der Innengeometrie generiert, um den
Einfluss der unterschiedlichen Geometrien auf die Strömungen und die resultierenden
Veränderungen des Wärmeübergangs zu untersuchen.
Die Erfassung der Strömungsgeschwindigkeiten erfolgt zunächst qualitativ durch eine op-
tische Sichtbarmachung. Der dafür verwendete Prüfstand zur Farbeinspritzung inWasser
wurde eigens für diese Arbeit am Institut für Strahlantriebe und Turboarbeitsmaschinen
der RWTH Aachen aufgebaut. Die Experimente werden von Strömungssimulationen mit
dem kommerziellen Programm ANSYS CFX begleitet. Das Rechenverfahren wird mit-
tels der Versuche validiert und liefert tiefer gehende Erkenntnisse der Strömungen. Eine
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Kühlkanäle Hinterkante
Abb. 1.2: Basis-Konfiguration der konvektionsgekühlten Gasturbinenschaufel
zweite Berechnungsserie behandelt den Wärmeübergang unter realistischen Bedingun-
gen. Mittels CHT -Rechnungen wird die Wärmeübertragung vom Heißgas zum Schaufel-
körper und weiter zur Kühlluft unter Einbindung beider Fluidströme modelliert. Damit
lassen sich nicht nur die Wärmeübergänge, sondern auch die thermische Belastung des
Materials aufgrund des Temperaturniveaus und der vorherrschenden Temperaturgradi-
enten quantifizieren.
Damit gewährt die vorliegende Arbeit zum einen grundlegende strömungsmechani-
sche Einblicke beim Zusammenwirken verschiedener Turbulenzgeneratoren innerhalb der
Gasturbinenschaufel. Zum anderen liefert sie detaillierte Informationen über die thermi-
sche Belastung der Schaufel, die sich direkt auf die Lebensdauer auswirkt. Die Ergebnisse
werden bei der Auslegung zukünftiger Konvektionskühlungen einen entscheidenden Bei-
trag zur Erhöhung des Wirkungsgrads und damit zur Reduzierung von CO2–Emissionen
sowie zur Verlängerung von Standzeiten leisten.
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Zur Bewertung der thermischen Belastung einer Gasturbinenschaufel dienen zum einen
das Temperaturniveau und vor allem die vorherrschenden thermischen Spannungen im
Schaufelmaterial. Für Analysen des Wärmeübergangs in den Kühlkanälen muss das
Kühlmedium mit einbezogen werden. Die Innenströmung konvektiv gekühlter Turbinen-
schaufeln lässt sich vereinfachend in Kanalströmungen an der Vorderkante und Plenen
an der Hinterkante sowie im Schaufelfuß unterteilen. Die Strömung in den Kanälen ist
durch erzwungene Konvektion geprägt und weist an der Vorderkante turbulenzsteigernde
Einbauten wie Rippen oder Gruben (engl.: “Dimples”) auf, im Bereich der Hinterkante
sind Zylinder (engl.: “Pin Fins”) angebracht. Um nun die Wärmeübertragung beurtei-
len und quantifizieren zu können, muss zunächst die vorherrschende Fluiddynamik und
dabei der Einfluss der applizierten Turbulatoren betrachtet werden.
2.1 Fluiddynamik in durchströmten Kanälen
Wesentliches Unterteilungsmerkmal reibungsbehafteter Strömungen ist der Strömungs-
zustand, gegliedert in laminar, turbulent und transitionell. Eine laminare Strömung
zeichnet sich durch eine geordnete, geschichtete Fluidbewegung aus, ein Quertrans-
port erfolgt nur diffusiv. Dagegen ist eine turbulente Strömung von starker Unordnung
geprägt. Die herrschenden Schwankungsbewegungen provozieren eine verstärkte Ver-
mischung des Fluids in Verbindung mit zusätzlichen Reibungsspannungen. Zwischen
beiden Strömungszuständen liegt die Transition, in der unregelmäßige Fluktuationen
auftreten. Diese Unterteilung nahm bereits Reynolds (1883) vor. Nach ihm ist die für
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reibungsbehaftete Strömungen wichtigste Kennzahl, die Reynolds-Zahl Re benannt
Re =
l um
ν
, (2.1)
in der mit der mittleren Geschwindigkeit um und der kinematischen Viskosität ν
Trägheits- zu Zähigkeitskräfte ins Verhältnis gesetzt werden. Mit Re lässt sich der Strö-
mungszustand bestimmen. In einem Rohr kann bis Re = 2100 von laminarer Strömung
ausgegangen werden, ab 4 000 herrscht im Allgemeinen turbulente Strömung, dazwischen
liegt der transitionelle Bereich (Schröder (2000)).
Die in der Gleichung enthaltene charakteristische Länge l entspricht für kreisförmige
Rohre dem Durchmesser. Bei nicht kreisförmigen Querschnitten lässt sich über eine For-
mulierung des Kräftegleichgewichts zwischen Schub- und Druckkräften der sogenannte
hydraulische Durchmesser dh als Funktion der Querschnittsfläche A und des Umfangs U
herleiten, der einem kreisförmigen Rohr mit gleichem Druckabfall entspricht (Wagner
(2008)). Er findet für Kanäle mit beliebigen Querschnitten als charakteristische Länge
Verwendung:
dh = 4
A
U
. (2.2)
Ein weiterer Ähnlichkeitsparameter für Rohrströmungen charakterisiert den Druckver-
lust. Im Rohrreibungsbeiwert cf nach Fanning wird dazu das Verhältnis aus Wandschub-
spannung τW und der kinetischen Energie 1/2ρu2m gebildet (Schlichting und Gersten
(1997)):
cf =
τW
1
2
ρu2m
. (2.3)
Er ist nicht zu verwechseln mit der Rohrreibungszahl nach Darcy, die häufig im deutsch-
sprachigen Raum angewendet wird, von der er sich durch den Faktor 4 unterscheidet.
In technischen Anwendungen und experimentellen Aufbauten lässt sich die Wandschub-
spannung nur schwierig bestimmen, sodass stattdessen eine Schreibweise mit dem Druck-
gradienten bzw. bei integraler Formulierung mit dem Druckverlust bevorzugt wird:
cf =
dp
dx
dh
4
1
1
2
ρu2m
=
∆p
l
dh
4
1
1
2
ρu2m
. (2.4)
8
2.2 Sekundärströmungen
Der Reibungsbeiwert von Rohren korreliert gut mit Re, was leicht ersichtlich ist, wenn
man in cf die Wandschubspannung gemäß der Zähigkeit Newton’scher Fluide durch
das Produkt aus dynamischer Viskosität µ = ν/ρ und der Schergeschwindigkeit du/dy
ersetzt. Dann erkennt man, dass der Reibungsbeiwert ebenfalls Trägheits- und Zähig-
keitskräfte in Beziehung bringt. Mit Hilfe dieses Zusammenhangs wurden zahlreiche
empirische Korrelationen gefunden. Für eine vollturbulente Strömung in einem glatten
Rohr haben Kármán-Nikuradse eine komplexe Gleichung aufgestellt, welche die expe-
rimentellen Daten sehr gut wiedergibt und sich für den Bereich von Re = 30 000 bis
1 000 000 zu
cf,0 = 0, 046Re
−0,2 (2.5)
vereinfachen lässt (Kays et al. (2005)). Die vereinfachte Kármán-Gleichung wird häufig
auch Blasius-Gleichung genannt, obwohl dieser eine leicht abgewandelte Formulierung
traf. Einen Überblick über einige Korrelationen geben Kakaç et al. (1987). In der vorlie-
genden Arbeit wird die vereinfachte Kármán-Gleichung zur Ermittlung des Reibungs-
beiwerts für glatte Kanäle herangezogen, wie auch von den meisten anderen Autoren
über Turbinenschaufel-Innenströmungen. Dadurch ergibt sich eine gute Vergleichbarkeit
mit anderen Ergebnissen. In Anhang A.2 sind die Reibungsbeiwerte der hier zur Anwen-
dung kommenden Kanalgeometrien mit der vereinfachten Kármán-Gleichung verglichen
worden.
2.2 Sekundärströmungen
In turbulenten Strömungen durch nicht kreisförmige Kanäle herrschen bereits Sekundär-
strömungen aufgrund der Anisotropie der Turbulenz. Diese bewirkt eine größere Wand-
schubspannung und damit eine Fluidbewegung von der Wand in Richtung der Kanal-
mitte. Im Gegenzug wird an Stellen kleinerer Schubspannung, also in den Ecken, Fluid
aus dem Inneren zur Wand transportiert. Damit wird an Stellen großer Wandschubspan-
nung die Geschwindigkeit verringert und an den Stellen geringer Wandschubspannung
die Geschwindigkeit erhöht, was zu einem Ausgleich der Schubspannung führt (Oertel
(2001)).
Während die Sekundärgeschwindigkeiten aufgrund der Turbulenz eher gering sind, kön-
nen durch äußere Einflüsse stärkere Längswirbel aufgeprägt werden. In Umlenkungen
und bei Formwiderständen rufen die Trägheitskräfte mehr oder weniger starke Sekun-
därströmungen hervor. Der dazu notwendige erhöhte Druckverlust lässt sich mit dem
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Verhältnis des Reibungsbeiwerts cf zum Bezugswert für das glatte Rohr cf,0 quantifizie-
ren.
2.2.1 Umlenkung
An einer konkaven Wand bzw. in einer Umlenkung bilden sich ab einer bestimmten Ge-
schwindigkeit Längswirbel aus, die durch Trägheitskräfte erzeugt werden (Dean (1928)).
Wie in Abb. 2.1 dargestellt ist, wird das Fluid mit hoher Geschwindigkeit in der Kanal-
mitte aufgrund seiner größeren Trägheit zur Außenseite der Krümmung transportiert.
Im Gegenzug entwickelt sich an den Kanalwänden eine nach innen gerichtete Strömung,
sodass insgesamt ein gegenläufiges Paar aus Dean-Wirbeln entsteht.
Strömungsrichtung
Sekundärströmungen
Abb. 2.1: Dean-Längswirbel induziert durch Umlenkung
2.2.2 Rippen
Die in den Kühlkanälen üblicherweise an zwei gegenüberliegenden Wänden angebrach-
ten Rippen provozieren durch ihren Formwiderstand Sekundärströmungen (Han et al.
(2000)). Sind die Rippen genau quer zur Strömungsrichtung angestellt, wie in Abb. 2.2
zu sehen, so entsteht sowohl vor als auch hinter den Rippen ein Rezirkulationsgebiet,
teilweise auch auf der Rippe selbst. Bei genügend großem Abstand zweier Rippen erfolgt
dazwischen eine Wiederanlegung der Strömung.
Damit sind die quer angestellten Rippen ein Sonderfall, für die kein Längswirbel gene-
riert wird, wie in Abb. 2.3a gezeigt ist. Für schräg angestellte Rippen wird das Fluid
vor ihnen an der Kanalwand entlang den Rippen seitwärts transportiert. An der Seiten-
wand wird das Fluid umgelenkt und entweder an der gegenüberliegenden Kanalwand
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Sekundärströmungen
Strömungsrichtung
Abb. 2.2: Sekundärströmung durch querangestellte Rippen
oder der Kanalmitte zurück befördert. Das entstehende System von Längswirbeln hängt
von der Anordnung der Rippen ab. Sind sie gekreuzt angeordnet, wie in Abb. 2.3b,
ergibt sich ein großer, die Kanalströmung dominierender Längswirbel. Parallel oder ver-
setzt angeordnete Rippen erzeugen ein gegenläufiges Wirbelpaar (Abb. 2.3c,d). Weisen
die Rippen eine V-Form mit einem Knick in der Mitte auf und sind parallel angeord-
(a) (b) (c) (d) (e)
Abb. 2.3: Längswirbelstrukturen in Kanälen induziert durch Rippen
a) 90◦ rechtwinklige Rippen, b) 45◦ gekreuzte Rippen,
c) 45◦ angestellte, parallele Rippen, d) 45◦ angestellte, versetzte Rippen,
e) 60◦ V-förmige Rippen
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net, wie in Abb. 2.3e, werden insgesamt vier Wirbel generiert. Hier sind auch wieder
unterschiedliche Anordnungen möglich, bei denen verschiedene Paarungen von Wirbeln
hervorgerufen werden.
Allgemein kann man sagen, dass mehr Längswirbel eine bessere Durchmischung des
Fluids ermöglichen, allerdings verbunden mit einem höheren Druckverlust aufgrund der
zusätzlich erzeugten Reibung. Die von den quer angestellten Rippen erzeugten Rezirku-
lationsgebiete hingegen schaffen nur isolierte Totwassergebiete, die kaum mit der Haupt-
strömung durchmischen.
2.2.3 Gruben
Gruben (engl.: “Dimples”) in der Kanalwand beeinflussen lediglich die Strömung in
unmittelbarer Wandnähe und sind nicht in der Lage, Längswirbel oder Rezirkulations-
gebiete zu generieren, die bei üblichen Kanalhöhen den ganzen Querschnitt dominieren.
Stattdessen entstehen an den Kanten der Gruben kleine Paare gegenläufiger Längswir-
bel, die bei versetzter Anordnung auf den Rand der nachfolgenden Gruben treffen, wie
in Abb. 2.4 zu sehen ist. Die Kernströmung im Kanal wird dagegen von den Bedin-
gungen stromauf dominiert. Durch die fehlende Versperrung ergeben sich auch nicht so
hohe Werte für cf während die Grenzschicht an der Wand mit Gruben bereits gestört
ist.
Strömungsrichtung
Sekundärströmungen
Abb. 2.4: Sekundärströmungen durch Dimples
2.2.4 Zylinderanordnungen
An quer zur Strömungsrichtung stehenden Zylindern (engl.: “Pin Fins”) entstehen so-
wohl davor als auch dahinter Sekundärströmungen. Zylinderanordnungen finden in Gas-
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turbinenschaufeln im Plenum an der Hinterkante Anwendung. Aufgrund des Schaufel-
profils ist der Kanal dort sehr schmal und würde durch Rippen stark versperrt werden.
Darum werden stattdessen die Zylinder in einer “Pin Fin Matrix” üblicherweise jeweils
versetzt zueinander angebracht. Die Zylinder bieten der Schaufel zusätzlich mechanische
Stabilität, indem sie als Querstreben fungieren.
Hufeisenwirbel
Ablösegebiet
Strömungsrichtung
Sattelpunkt
Abb. 2.5: Sekundärströmungen vor und nach einem Zylinder
Vor einem Zylinder ergibt sich, wie in Abb. 2.5 abgebildet, ein Aufstau der Strömung
mit einem vorgelagerten Staupunkt (Sattelpunkt) an dem eine Strömungsablösung von
der Seitenwand erfolgt. Um den Zylinder legt sich ein U-förmiger Querwirbel (“Hufei-
senwirbel”, Deng und Piquet (1992)), der sich potentialtheoretisch erklären lässt. Die
Grenzschicht ergibt sich durch Überlagerung einer Parallelströmung mit einem Querwir-
bel an der Wand. Mit dem Auftreffen auf den Zylinder sinkt die Parallelströmung auf
Null und der Querwirbel überwiegt. Hinter dem Zylinder wiederum zeigt sich ein Strö-
mungsbild das von der Reynolds-Zahl abhängt. In einem engen Bereich bildet sich die
Kármánsche Wirbelstraße. Typischer sind jedoch die dargestellten gegenläufigen Rezir-
kulationsgebiete im Strömungsschatten des Zylinders. Zusätzlich wird bewirkt, dass die
Strömung zwischen den Zylindern bis hin zum engsten Querschnitt beschleunigt wird,
um danach wieder zu verzögern. Somit stellt die Pin Fin Matrix auch ein System aus
unterkritischen konvergent-divergenten Düsen dar.
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2.3 Auswirkungen auf die Wärmeübertragung
Die Wärmeübertragung an einer Gasturbinenschaufel wird hauptsächlich durch Konvek-
tion bestimmt. In den vorherrschenden turbulenten Strömungen spielt die Wärmeleitung
eine untergeordnete Rolle, wogegen im Festkörper natürlich nur Wärmetransport durch
Leitung vorkommt. Indessen kann die Wärmestrahlung bei den vorkommenden Mate-
rialtemperaturen über 1 000K und dem Verbrennungsgas aus der Brennkammer streng
genommen nicht vernachlässigt werden. Somit findet ein Strahlungsaustausch zwischen
dem Heißgas, den Turbinenschaufeln und dem Gehäuse statt. Auf die Betrachtung dieser
Komponente der Wärmeübertragung wird hier dennoch zugunsten einer Vereinfachung
der Berechnung verzichtet. Eine vorab durchgeführte Fehlerabschätzung zu der Vernach-
lässigung ergab eine mittlere Abweichung der äußeren Wandtemperatur von −100K. Die
Berechnung hierzu findet sich in Anhang B.
In dem vorliegenden Fall durchströmter Kanäle herrscht erzwungene Konvektion. Ohne
Rotation, deren Zentrifugalkraft in Längsrichtung des Kanals wirkt, ist hier der Auf-
triebseinfluss zu vernachlässigen. Dadurch hängt der Wärmeübergang an der Wand nur
noch vom Strömungszustand ab. Der Einfluss des Wandwärmestroms oder der Tempe-
ratur auf den Wärmeübergang aufgrund der Dichteänderung ist bei hohen Reynolds-
Zahlen und geringem Auftrieb vernachlässigbar gering. Turbulenz begünstigt die Wär-
meübertragung durch die zusätzlichen Fluidbewegungen quer zur Hauptströmungsrich-
tung, die das Fluid durchmischen. Weiterhin wirken sich die hohen Geschwindigkeiten
turbulenter Strömungen positiv aus, da der hohe Massentransport mit einem hohen Ent-
halpietransport einhergeht. Somit wird mit der Temperaturdifferenz ein höheres Potenti-
al für die Wärmeübertragung aufrechterhalten. Letztlich bilden die Grenzschichten tur-
bulenter Strömungen aufgrund des völligeren Geschwindigkeits- und Temperaturprofils
den hauptsächlichen Widerstand zur Wärmeübertragung zwischen Wand und Kernströ-
mung. Daher zielen die in Abschnitt 2.2 vorgestellten Einbauten neben der Vermischung
von Kern- und wandnaher Strömung auch auf die Störung der Grenzschichtausbildung.
Der Wärmeübergang an einer Wand wird mit dem Wärmeübergangskoeffizienten α
quantifiziert, der mit
α =
q˙
TW − TB
(2.6)
definiert ist (Baehr und Stephan (2006)). Im Zähler dieses Quotienten steht der Wand-
wärmestrom q˙ und im Nenner die treibende Temperaturdifferenz mit der Wandtem-
peratur TW und der Fluidtemperatur TB. Die Fluidtemperatur stellt generell die Frei-
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stromtemperatur fernab von der Grenzschicht dar. Da diese Temperatur in einem ge-
schlossenen Kanal mit Sekundärströmungen schwer zu bestimmen ist, wird stattdessen
die adiabate Mischungstemperatur (engl.: “Bulk Temperature”) herangezogen. Im Ge-
gensatz zu anderen Größen, die in einem Querschnitt des Kanals über die Fläche oder
den Massenstrom gemittelt werden, wird die Temperatur über den Enthalpiestrom ge-
mittelt, um damit die adiabate Vermischung aller Fluidelemente eines Querschnitts zu
simulieren (Baehr und Stephan (2006), Holman (1976)):
TB =
∫
A
ρ u cp T dA∫
A
ρ u cp dA
. (2.7)
Für eine Vergleichbarkeit mit anderen Wärmeübertragungsfällen wird mit α die Nusselt-
Zahl Nu gebildet. In ihr wird der Wärmeübergangskoeffizient zur Wärmeleitfähigkeit
des Fluids λ ins Verhältnis gesetzt und mit der charakteristischen Länge dh dimensi-
onslos gemacht. Das bedeutet, dass für hohe Nusselt-Zahlen der Wärmeübergang durch
Wärmeleitung gegenüber dem durch Konvektion klein wird. Zur Bestimmung von Nu
muss α wieder mit Gl. (2.6) aus q˙ und ∆T bestimmt werden:
Nu =
α dh
λ
. (2.8)
Außer der Reynolds-Zahl und der Nusselt-Zahl sind zur Charakterisierung des Wärme-
übergangs noch die relevanten Stoffwerte des Fluids notwendig. Sie sind in der Prandtl-
Zahl Pr zusammengefasst. Diese Kennzahl ist als Verhältnis aus lokal entstehender
Wärme durch Reibung zu abtransportierter Wärme durch Leitung zu deuten:
Pr =
µ cp
λ
. (2.9)
Mit diesen Größen kann man den Wärmeübergang auch auf den Strömungszustand und
die Stoffwerte beziehen und erhält die Stanton-Zahl
St =
Nu
RePr
. (2.10)
Für den Fall eines turbulent durchströmten, glatten Rohrs mit erzwungener Konvektion
benötigt man nur Re und Pr zur Bestimmung des Wärmeübergangs. Dieser Zusam-
menhang lässt sich mittels Formulierung einer thermischen Wandfunktion aufzeigen, in
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der für den Reibungsbeiwert z.B. die vereinfachte Kármán-Gleichung eingesetzt wird.
Für die Beziehung gibt es zahlreiche empirische Ansätze zur Korrelation von Nu. Einer
der frühesten wurde von Dittus und Boelter (1930) aufgestellt und besitzt Gültigkeit für
Pr zwischen 0, 7 und 120 sowie Re von 10 000 bis 120 000 und nach einer Einlauflänge
L/D > 60:
Nu0 = 0, 023Re
0,8 Pr0,4 . (2.11)
Die gegebene Gleichung gilt für eine beheizte Wand, bei einer gekühlten Wand ändert
sich der Exponent von Pr zu 0, 3 (Rohsenow und Hartnett (1973), McAdams (1954)).
Einen Überblick über verschiedene andere Korrelationen geben Kakaç et al. (1987).
Die Dittus-Boelter-Gleichung (bzw. McAdams-) wird von Kays et al. (2005) nicht emp-
fohlen, da sie die Nusselt-Zahl um wenigstens 20% überschätze. In der Tat hat ei-
ne Untersuchung von Plege (2009) vergleichbare Abweichungen gezeigt, die allerdings
stark Geometrie- und Reynolds-Zahl-abhängig sind. Dennoch wird die Dittus-Boelter-
Gleichung hier als Referenzwert für das glatte Rohr verwendet, zwecks einer Vergleich-
barkeit mit den Ergebnissen anderer Autoren, da eine große Mehrheit ebenfalls diese
Korrelation benutzt. In Anhang A.2 wird sie mit Berechnungen der vorliegenden Kanä-
le verglichen und die Abweichung auf 25% bzw. 43% bestimmt.
Nun kann man analog zum Reibungsbeiwert das Verhältnis der Nusselt-Zahl für einen
Kanal mit Einbauten zum Bezugswert für ein glattes Rohr bilden und somit die Ver-
besserung des Wärmeübergangs als Faktor angeben. Für dieses Verhältnis ist noch eine
Besonderheit bei der Auswertung von Kanälen mit Einbauten anzumerken. Während
Nu0 für einen glatten Kanal gebildet wird, basiert α und damit Nu physikalisch richtig
auf der durch die Einbauten vergrößerten Fläche. In dem betrachteten Fall interessiert
indessen eher die gesamte Verbesserung des Wärmeübergangs, unabhängig davon ob α
erhöht oder lediglich die Fläche vergrößert wurde. Daher wird normalerweise in Untersu-
chungen von Kühlkanälen und auch in der vorliegenden Arbeit der Wärmeübergangsko-
effizient auf die projizierte Fläche des glatten Kanals bezogen, sodass in die Formulierung
des Nusselt-Zahl-Verhältnisses noch das Verhältnis von realer zu projizierter Fläche mit
einfließt.
Nu
Nu0
=
q˙ dh
λ (TW − TB)
1
0, 023Re0,8 Pr0,4
A
A0
(2.12)
Während das Nusselt-Zahl-Verhältnis die Verbesserung des Wärmeübergangs und das
Reibungsbeiwert-Verhältnis die entstehende Erhöhung des Druckverlusts wiedergibt,
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liegt es nahe, die beiden Kennwerte zu einer Aufwand-Nutzen-Relation zusammenzufas-
sen.Webb (1981) formulierte dazu mehrere Performance Evaluation Criteria (PEC ), das
hier Zutreffende wurde als Thermal Performance Parameter (TPP) bezeichnet. Dieser
Wirkungsgrad des Kühlkanals beschreibt einen energetischen Vergleich des Wandwär-
mestroms Q˙ zur Reibleistung P . Letztere ist definiert als
P = ∆p V˙ = ∆pAquer um . (2.13)
Wie die zuvor genannten Kennzahlen lassen sich P und Q˙ jeweils als Verhältnisse mit
Bezug auf die Werte für glatte Kanäle formulieren:
P
P0
=
cf
cf,0
(
A
A0
)
quer
(
ρu
(ρu)0
)3
(2.14)
Q˙
Q˙0
=
αAWand
(αAWand)0
=
St
St0
(
A
A0
)
Wand
ρu
(ρu)0
. (2.15)
Für die Reibleistung wurde bereits der Reibungsbeiwert eingeführt und die Gleichung
mit der Dichte unter der Annahme gleicher Zustände in glattem und turbuliertem Kanal
erweitert. Der Wärmestrom, der hier unter der Annahme gleicher Temperaturdifferen-
zen für beide Fälle formuliert ist, wird auf die Stanton-Zahl zurückgeführt. Die beiden
Gleichungen können nun durch Eliminieren der Massenstromdichte ineinander eingesetzt
werden und es folgt
Q˙/Q˙0 (A/A0)
1/3
quer
(P/P0)
1/3 (A/A0)
=
St/St0
(cf/cf,0)
1/3
. (2.16)
In dieser Gleichung werden auf der linken Seite alle Verhältnisse außer dem des Wand-
wärmestroms zu 1 gesetzt. Der Wirkungsgrad ηTPP beschreibt damit die Veränderung
des Wärmestroms bei konstanter Reibleistung, konstanter Querschnittsfläche und glei-
chen wärmeübertragenden Flächen. Letzteres wurde bei der Formulierung des Nusselt-
Zahl-Verhältnisses für Kühlkanäle als Bezugswert vereinbart. Weitere Annahmen sind
gleiche Temperaturdifferenzen und gleiche Stoffwerte in beiden Fällen (Webb und Kim
(2005), Kakaç et al. (1987)). Durch die Annahme gleicher Reynolds- und Prandtl-Zahlen
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kann man weiterhin die Stanton-Zahl in die Nusselt-Zahl überführen und erhält schließ-
lich
ηTPP =
Q˙
Q˙0
=
St/St0
(cf/cf,0)
1/3
=
Nu/Nu0
(cf/cf,0)
1/3
. (2.17)
Damit relativiert der TPP als Wirkungsgrad des Kühlkanals die Verbesserung des Wär-
meübergangs mit dem erhöhten Druckverlust. Die dadurch aufgezeigte Effizienz der Tur-
bulatoren ist für alle Kühlkanäle relevant. Indem man ferner das Nusselt-Zahl-Verhältnis
aus Gl. (2.12) isoliert vom Reibungsbeiwert betrachtet, erhält man eine Information
über die Verbesserung des Wärmeübergangs in dem Kühlkanal, ohne den aufgebrachten
Druckverlust mit einzubeziehen. Für diese reine Effektivität der Turbulatoren interes-
siert man sich vor allem in thermisch hoch belasteten Regionen, wie z.B. der Schaufel-
vorderkante.
2.3.1 Schaufelkühlungs-Parameter
Zur Analyse der thermischen Belastung von Gasturbinen-Schaufeln dient in erster Linie
die Metalltemperatur TM . Aus Gründen der Vergleichbarkeit wird diese auf die Heiß-
gastemperatur THG und die Kühllufttemperatur TK bezogen und in Form eines Verhält-
nisses aus zwei Temperaturdifferenzen dimensionslos gemacht. Neben vielen möglichen
Definitionen ist die Kühleffektivität θ eine weit verbreitete Kennzahl, welche die Ab-
kühlung des Metalls zur maximal möglichen Abkühlung ins Verhältnis setzt (Lechner
und Seume (2003)):
θ =
THG,Ein − TM
THG,Ein − TK,Ein
. (2.18)
Für die Gleichung gelten die vereinfachenden Annahmen einer gering gekrümmten sowie
einer dünnen Schaufelwand womit die Wärmeleitung vernachlässigt werden kann. Die
Metalltemperatur kann dabei entweder lokal für eine dimensionslose Temperaturvertei-
lung oder als Mittelwert TM,m für eine globale Kenngröße herangezogen werden. Von
manchen Autoren wird der Mittelwert aus messtechnischen Gründen ausschließlich auf
der heißgasseitigen Schaufel-Oberfläche bestimmt (Traupel (1982)). Hier stellt er das
volumetrische Mittel dar.
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Als Wirkungsgrad der eingesetzten Kühlluft eignet sich die Kühlungseffizienz ηK , die
die Aufheizung der Kühlluft zur theoretisch maximalen Aufheizung ins Verhältnis setzt
und unter den gleichen Vereinfachungen wie obige Gleichung gilt:
ηK =
TK,Aus − TK,Ein
TM − TK,Ein
. (2.19)
Neben der direkt messbaren Temperatur sind thermische Spannungen aufgrund von
Temperaturunterschieden ein wichtiger Indikator für die thermische Belastung, da sie
in Verbindung mit weiteren mechanischen Spannungen, hervorgerufen unter anderem
durch Rotation, zum Bauteilversagen führen können. Die thermische Spannung ist direkt
proportional zu einer Temperaturdifferenz zwischen der lokalen Temperatur und einer
mittleren Temperatur einer neutralen Faser (Grote und Feldhusen (2005)):
σ =
E β
1− νquer
(Tm − T ) . (2.20)
Führt man diese Beziehung auf einen infinitesimalen Bereich zurück, ist die ther-
mische Spannung direkt proportional zum Temperaturgradienten. Für dessen Betrag
|grad (TM)| sollten demnach lokale Maxima vermieden werden. Bei globaler Betrach-
tung kann sowohl der Maximalwert als auch der volumetrische Mittelwert zur Beurtei-
lung thermischer Spannungen dienen.
|grad (TM)| =
√√√√∣∣∣∣∣∂TM∂x
∣∣∣∣∣
2
+
∣∣∣∣∣∂TM∂y
∣∣∣∣∣
2
+
∣∣∣∣∣∂TM∂z
∣∣∣∣∣
2
(2.21)
Damit verfügt man mit der Kühleffektivität über eine Aussage, wie stark die Turbi-
nenschaufel herabgekühlt werden konnte, und mit der Kühlungseffizienz darüber, wie
wirksam dabei die Kühlluft eingesetzt wurde. Die Temperaturgradienten beurteilen die
bei der Kühlung entstandenen thermischen Spannungen.
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Im Bereich der konvektiven Gasturbinenkühlung gibt es eine breite Basis von For-
schungsarbeiten, wie bereits in Kap. 1.2 aufgeführt. Neben unzähligen experimentellen
Untersuchungen werden in jüngerer Vergangenheit zunehmend auch numerische Berech-
nungen angestellt. Die Arbeiten befassen sich mit unterschiedlichsten turbulenzsteigern-
den Einbauten und betrachten sowohl die strömungsmechanischen als auch Wärmeüber-
tragung verbessernden Effekte.
Einen guten Überblick über den Stand der Gasturbinenkühlung geben Han et al. (2000),
Lakshminarayana (1996) und Lechner und Seume (2003).
3.1 Turbulenzsteigernde Geometrien
3.1.1 Rippen
Mit Abstand die meisten Untersuchungen zu turbulenzsteigernden Einbauten in Kühl-
kanälen handeln über Rippen. Zahlreiche Parametervariationen analysierten die Ein-
flüsse verschiedener Anstellungswinkel und Anordnungen gegenüberliegender Rippen,
unterschiedlicher Rippenformen und -höhen, Abstände und vieles mehr.
Die einfachste Konfiguration stellen rechtwinklig zur Strömung angestellte Rippen
dar. Für sie präsentierten Webb et al. (1971) in einem runden Kanal Stanton-Zahl-
Verhältnisse von 1, 2 bis 2, 6, allerdings mit Thermal Performance Parametern von 0, 2
bis 0, 8. Das heißt, obwohl eine Verbesserung des Wärmeübergangs erreicht wurde, über-
steigt die Erhöhung des Druckverlusts den energetischen Nutzen, sodass insgesamt ein
Wirkungsgrad < 1 resultiert. Die Autoren stellten bereits Korrelationen für St und
cf vor, die von Reynolds- und Prandtl-Zahl sowie Rippenhöhe und -abstand abhängen
und durch die Ergebnisse gut wiedergeben werden. Han et al. (1978) ermittelten hohe
Wärmeübergänge für 90 ◦ Rippen mit Stanton-Zahlen bis 0, 017 und zeigten ebenfalls
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eine Korrelation, die sogar für mehrere Anstellungswinkel gültig ist. In einer weiteren
Untersuchung maß Han (1984) Stanton-Zahl-Verhältnisse von 1, 5 bis 2, 2 und korrespon-
dierende Reibungsbeiwert-Verhältnisse von 2, 1 bis 6. Später veröffentlichte Han (1988)
Nusselt-Zahl-Verhältnisse von 2 bis 3 und die Weiterentwicklung seiner Funktion.
Die genannten Ergebnisse zeigen, dass 90 ◦ Rippen bereits eine deutliche Verbesserung
des Wärmeübergangs darstellen. Allerdings gehen diese mit einer starken Erhöhung des
Druckverlusts einher, wodurch die Effizienz der Wärmeübertragung insgesamt nicht oder
nur wenig gesteigert werden kann. Eine Abwandlung perforierter Rippen untersuchten
Hwang und Liou (1995) und stellten immerhin Nusselt-Zahl Verbesserungen von 115%
bei lediglich 60% höheren Reibungsbeiwerten fest. In einem Mehrpassagen-System er-
zielten Chyu und Natarajan (1995) mit der Naphthalin-Sublimations-Methode eine Ver-
besserung des Wärmeübergangs aus dem Zusammenspiel von Rippen und Umlenkungen
von 28%.
Um den reinen Formwiderstand der Rippen mit einer bewussten Generierung von Se-
kundärströmungen zur Durchmischung des Fluids zu ergänzen, wurden die Rippen in
verschiedenen Winkeln angestellt und die Anordnung der Rippen an den gegenüber-
liegenden Kanalwänden variiert, wie in Abb. 3.1 illustriert. Mahmood et al. (2002)
untersuchten 45 ◦ angestellte, gekreuzt angeordnete Rippen und bestimmten mit stei-
90°
(a) (b) (c) (d)
45°
60°
60°
(e)
Abb. 3.1: Verschiedene Anstellungen für Rippen
a) 90◦ rechtwinklige Rippen, b) 45◦ gekreuzte Rippen,
c) 45◦ angestellte, parallele Rippen, d) 60◦ Pfeilung in Strömungsrichtung,
e) 60◦ Pfeilung gegen Strömungsrichtung
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gender Reynolds-Zahl sinkende Nu/Nu0 = 3, 36−2, 82, während cf/cf,0 bei 9 stagnierte,
was zu einem TPP von 1, 7−1, 4 führte. Bei der Strömungsanalyse zeigten sich instatio-
näre Phänomene, welche die Konvektion erhöhten. Ein Minimum des Wärmeübergangs
ergab sich direkt hinter den Rippen in einem Ablösegebiet längs zur Rippe. Mahmood
et al. (2003) gaben für die gleiche Konfiguration Nusselt-Zahl-Verhältnisse von 2, 7 bis
3, 1, Reibungsbeiwert-Verhältnisse von 3, 6 bis 4, 3 und damit Wirkungsgrade von 1, 5
bis 2 an. Diese Angaben decken sich gut mit den Ergebnissen von Ligrani und Mahmood
(2003), die Nu/Nu0 = 2, 1 − 2, 9, cf/cf,0 = 2, 1 − 2, 9 und TPP = 1, 4 − 1, 8 ermittel-
ten. Sie stellten fest, dass die Reynolds-Zahl-Abhängigkeit asymptotisch verläuft, deren
Grenzwert etwa für Re = 50 000 mit korrespondierenden Werten Nu/Nu0 = 2, 2 und
TPP = 1, 4 erreicht wird. Won und Ligrani (2004) verglichen die gekreuzte Anord-
nung mit parallelen Rippen und erhielten für Letztere höhere Wärmeübergangs-Werte,
jedoch in Verbindung mit größeren Druckverlusten. Der Grund hierfür lag in einer an-
deren Längswirbelstruktur mit zwei statt einem Wirbel. Der vorrangige Unterschied im
Wärmeübergang lag unmittelbar vor den Rippen.
Einen Vergleich zwischen diesen beiden Konfigurationen, allerdings mit 60 ◦, stellten
auch bereits Han et al. (1989) an und erzielten in schmalen Kanälen für die paralle-
len Rippen einen um 5% höheren Wärmeübergang, als für die gekreuzten Rippen bei
4% geringerem Druckverlust. Damit lag der Thermal Performance Parameter insge-
samt 7% höher. Um den Kanal bei gleicher Längswirbelbildung weniger zu versperren,
untersuchten Chanteloup et al. (2002) eine parallel versetzte Anordnung von 45 ◦ Rip-
pen und bestätigten zwei gegenläufige Längswirbel sowie ein Ablösegebiet hinter den
Rippen, das sich entlang der Rippe aufweitete. Für den Kanal ergaben sich allgemein
höhere Wärmeübergangs-Gradienten. In der Fortführung seiner Arbeit gab Chanteloup
(2002) für einen Kanal mit Umlenkung ein Nu/Nu0 von 2, 8 an und zeigte, dass der
Wärmeübergang direkt stromauf dieser am höchsten ist. Taslim und Lengkong (1998)
behandelten für die 45 ◦ versetzten Rippen eine Variation der Rippenhöhe sowie des Ab-
stands und ermittelten für eine Erhöhung der Blockade von 13, 3− 25% ein Ansteigen
von Nu. Allerdings war zu unterscheiden, dass für eine hohe Blockade Nu stark mit
großen Abständen sank, während es für kleine Blockaden mit zunehmendem Abstand
leicht anstieg. Für einen relativen Rippenabstand P/e = 8, 5 − 10 war der TPP mit
1, 45− 2, 25 am höchsten; für hohe Blockaden sank er um etwa 25%.
Bei der Anwendung angestellter Rippen stellt sich die Frage nach einem optimalen An-
stellungswinkel. Han et al. (1978) verglichen in Kanälen mit hohen Seitenverhältnissen
mehrere Winkel parallel angeordneter Rippen und verzeichneten einen starken Abfall des
Reibungsbeiwerts für kleinere Winkel durch den geringeren Formwiderstand. Dementge-
gen stagnierte die Stanton-Zahl bis zu einem Winkel von 45 ◦, um dann ebenfalls schnell
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zu sinken. Damit ergab sich dieser Winkel als Optimum. Eine andere Versuchsreihe
in runden Kanälen von Gee und Webb (1980) identifizierte bezüglich St ein Maximum
bei 30 ◦ und für TPP bei 49 ◦. In einem quadratischen Kanal beobachteten Han und
Park (1988) einen um 30% höheren Thermal Performance Parameter für angestellte
als für rechtwinklige Rippen, für höhere Seitenverhältnisse lag die Erhöhung nur bei
5%. Zusätzlich maßen Han et al. (1989) für 60 ◦ maximale Nu/Nu0 = 2, 2 − 2, 5 mit
cf/cf,0 = 3, 3− 4, 2, für 45 ◦ waren die Werte lediglich 3% bzw. 9% niedriger, der Ther-
mal Performance Parameter war damit für beide Winkel gleich. Für kleinere Werte fielen
die Werte stark ab.
Lau et al. (1991) schlossen in ihre Untersuchung V-förmige Rippen mit ein. Diese wiesen
in ihrer Mitte einen Knick unterschiedlichen Winkels auf, die Pfeilung wies sowohl in
Strömungsrichtung als auch der Strömung entgegen, wie in Abb. 3.1d und 3.1e dar-
gestellt. (Die Winkelangaben beziehen sich auf die Anstellung der Rippen, der Winkel
der Pfeilung ist dementsprechend doppelt so groß.) Die besten Ergebnisse zeigten V-
Rippen mit einer 60 ◦-Pfeilung entgegen der Strömung, sie wiesen einen um 50 − 70%
höheren Wärmeübergang auf als bei 90 ◦ Rippen, der TPP war immerhin 25 − 40%
höher. Die 45 ◦ gepfeilten V-Rippen waren vergleichbar gut. In einer Gegenüberstellung
zeigten Taslim et al. (1996) ebenfalls höchste Nu/Nu0 für V-förmige Rippen, gefolgt
von geraden 45 ◦ Rippen mit niedrigeren Werten für cf . Der TPP war am höchsten für
V-Rippen mit 1, 25−2, 1 und 45 ◦ Rippen mit 1, 35−2, 35. Zusammenfassend kann man
vermuten, dass abhängig von der Kanalform die optimale Rippenkonfiguration parallel
versetzte Rippen mit einem Anstellungswinkel von ca. 45 ◦ oder V-Rippen mit einer der
Strömung entgegen zeigenden Pfeilung von etwa 45− 60 ◦ darstellen.
Eine Reynolds-Zahl-Abhängigkeit des Wärmeübergangs für Rippen mit unterschiedli-
chen Winkeln untersuchten unter anderem Han et al. (1978) und Han (1984, 1988).
Sie ermittelten ein Absinken von St um bis zu 40% in einem betrachteten Bereich bis
Re = 90 000. Dies erklärt sich durch den besseren Wärmeübergang schon aufgrund
der erhöhten Fluidgeschwindigkeit, sodass die Wirkung der Rippen zunehmend gerin-
ger wird. Daneben kann cf abhängig von der Kanalform stagnieren oder leicht steigen,
sodass sich ein schlechterer Wirkungsgrad ergibt. Allerdings liegt die Verbesserung des
Wärmeübergangs durch Rippen auch noch bei hohen Reynolds-Zahlen bei einem Faktor
deutlich über 1, sodass sich der Einsatz weiterhin rentieren kann.
Ein weiterer wichtiger Parameter ist der Abstand zwischen den Rippen (s. Abb. 3.2).
Da nach Watanabe und Takahashi (2002) das Maximum für Nu/Nu0 am Wiederanlege-
punkt der Strömung nach der Rippe zu finden ist, ist der relative Rippenabstand P/emit
den induzierten Sekundärströmungen abzustimmen. Lechner und Seume (2003) gaben
an, dass für P/e < 7 die Ablösegebiete vor und hinter den Rippen zusammenwachsen,
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sodass kein Wiederanlegepunkt existiert. Als optimaler Bereich wird P/e = 10− 12 ge-
nannt. Für Kühlkanäle mit 90 ◦ Rippen identifizierten Han et al. (1978) höchste Werte
für St und cf bei einem P/e von 10. In einem quadratischen Kanal mit gleichen Rippen
betrachtete Han (1984) für steigende Abstände P/e von 10 bis 40 eine Abnahme von St
und cf um etwa 50%, die sich mit der Grenzschichtentwicklung erklären lässt. Taslim
und Spring (1994) fanden für rechtwinklige Rippen ein Optimum für P/e zwischen 8
und 9. Bei einer parallelen Anordnung von 60 ◦ Rippen erhielten Han et al. (1989) für
P/e = 7, 5 im Mittel 10% höhere Nu/Nu0 und 8% höhere cf/cf,0 als für P/e = 10.
Der TPP war damit etwa 7% größer. Eine weitere Untersuchung von Huh et al. (2008)
lieferte höchste Werte für Nu/Nu0 bei P/e = 2, 5, wenn man den Wärmeübergangsko-
effizienten auf die projizierte Wandfläche bezieht. Unter Verwendung der wahren Fläche
ergaben sich höchste Werte bei P/e = 10. Es lässt sich erkennen, dass für rechtwink-
lige Rippen der Abstand P/e im Bereich 8 − 12 zu wählen ist. Für schräg angestellte
Rippen kann man abhängig von den anderen geometrischen Parametern den Abstand
verkürzen.
e
P
Abb. 3.2: Geometrische Parameter der Rippen
Neben dem Rippenabstand hat die Höhe und Form der Rippen einen entscheidenden
Einfluss auf die Sekundärströmungen. Han et al. (1978) stellten in einem Kanal mit
90 ◦ Rippen fest, dass ein Anheben der Rippenhöhe e/dh von 0, 046 bis 0, 076 zu einer
Steigerung von St um ca. 30% und von cf um bis zu 100% führte. Han (1984) ermittelte
ähnliche Werte; für Rippenhöhen e/dh zwischen 0, 021 und 0, 063 ergab sich für St
eine Erhöhung von 20 − 30%, für cf von 70 − 80%. Allerdings zeigten Graham et al.
(2004), dass hohe Blockaden von e/dh = 0, 1 − 0, 17 zu großen Rückströmungen mit
geringerem Wärmeübergang führen. Dagegen berichteten Bailey und Bunker (2003) für
eine versetzte Anordnung von 45 ◦ Rippen bei einem Anheben der Rippenhöhe e/dh von
0, 193 bis 0, 333 noch von einer Verbesserung für Nu/Nu0 von 2, 1− 2, 7 auf 3, 2− 3, 6
und für cf/cf,0 von 33, 4− 39, 8 auf 51, 3− 65, damit wurde TPP von 0, 63− 0, 85 auf
0, 8− 0, 96 gesteigert.
In einem Vergleich unterschiedlicher Rippenformen maßen Han et al. (1978) für tra-
pezoide Rippenquerschnitte eine Reduzierung der Reibung um bis zu 20% gegenüber
quadratischen Rippen. Dabei zeigten die mit 55 ◦ etwas steileren Rippen einen höheren
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Thermal Performance Parameter, weil St lediglich um 8% sank. Dagegen untersuchten
Karwa et al. (1999) verschieden abgeschrägte Rippenoberseiten und erzielten für eine
Abschrägung von 15 ◦ eine Erhöhung von St um 10 − 20% und für cf um 15 − 20%,
damit verbesserte sich insgesamt der Thermal Performance Parameter.
Bunker und Osgood (2003) analysierten den Einfluss einer Rippenneigung für eine
versetzte Anordnung von 45 ◦ Rippen. Während eine Neigung gegen die Strömung
(s. Abb. 3.3) die Reibung um bis zu 30% erhöhte, reduzierte eine Neigung in Strö-
mungsrichtung cf um 30%. Der optimale Neigungswinkel lag bei 22, 5 ◦ mit einer ge-
ringen Absenkung des Wärmeübergangs. Den Grund fanden sie in der veränderten Se-
kundärströmung. Für eine Neigung gegen die Strömung vergrößerte sich die Ablöseblase
hinter der Rippe, eine Neigung in Strömungsrichtung reduzierte sie.
Strömungsrichtung
45°
Neigung in Strömungsrichtung
Neigung gegen Strömungsrichtung
Abb. 3.3: Neigung von Rippen
Durch das Turbinenprofil ergeben sich sehr unterschiedliche SeitenverhältnisseAR in den
Kanälen. Entsprechende Untersuchungen zielen auf die richtige Wahl der Turbulatoren
zu den jeweiligen Kanälen ab. Für rechtwinklige Rippen ergab sich mit steigendem
AR von 0, 25 bis 4 in Experimenten von Han (1988) eine Erhöhung für Nu von etwa
1, 5 auf 2, 5 und für TPP von 1, 06 auf 1, 13. Dagegen erhielten Park et al. (1992)
bei verschiedenen Anstellungswinkeln im Allgemeinen bessere TPP bei kleinen AR.
In Kanälen mit kleinem AR erzielten Rippen mit 45 ◦ und 60 ◦ Anstellung die besten
Ergebnisse, bei großen AR zeigten 30 ◦ und 45 ◦ höchste Nu/Nu0.
Für Rotorschaufeln sind die Effekte der Rotation auf die Strömung in den Kühlkanälen
wesentlich. In Versuchen von Johnson et al. (1994) bewirkte sie bei 45 ◦ versetzten
Rippen eine Absenkung von Nu/Nu0 um bis zu 60% auf Werte knapp über denen für
glatte Kanäle.
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3.1.2 Dimples
Über Gruben (engl.: “Dimples”, s. Abb. 3.4) gibt es weitaus weniger Forschungsarbei-
ten, da ihr Einsatz in der Turbinenschaufelkühlung erst seit einigen Jahren erwogen wird.
Frühere Untersuchungen wie von Bearman und Harvey (1976) behandelten den Effekt
von Dimples bei Golfbällen. Dort werden das Herabsetzen der kritischen Reynolds-Zahl
zum turbulenten Umschlag und die damit einhergehende Erhöhung der Turbulenz ge-
nutzt, um die Ablösung zu verzögern, was wiederum den Strömungswiderstand senkt.
Ihr Einsatz in Kühlkanälen verspricht eine moderate Verbesserung des Wärmeübergangs
bei geringen Erhöhungen des Druckverlusts, womit sie sich für thermisch weniger belas-
tete Bereiche empfehlen. In einer Versuchsreihe belegten Moon et al. (2000) einen über
Re konstanten Nu/Nu0-Wert von 2, 1 und cf/cf,0-Werte von 1, 6 bis 2, was immerhin
zu einem TPP von 1, 75 führte. Mahmood et al. (2001) wiesen vergleichbare Werte für
Nu/Nu0 nach und lokalisierten die Maxima an der Hinterkante der Dimples und in
der zweiten Hälfte der Vertiefungen. Mittels Strömungsvisualisierung zeigten sie Paare
von Längswirbeln, die sich an den Seitenkanten bildeten. Aufgrund des lokalen Effekts
der Dimples auf die Sekundärströmungen erhielten Mahmood und Ligrani (2002) für
zunehmende Kanalhöhen H/D von 0, 2 bis 1 abnehmende Nu/Nu0. Ein Vergleich ver-
schiedener Grubentiefen δ/D = 0, 1−0, 3 von Burgess und Ligrani (2005) offenbarte für
tiefere Dimples steigende Nusselt-Zahl-Verhältnisse von 1, 5 auf 2, 5 und steigende TPP
von 1, 3− 1, 4 auf 1, 9− 2, 2.
Strömungsrichtung
X
D
δ
Abb. 3.4: Geometrische Parameter der Dimples
Khalatov und Onishchenko (2008) verglichen verschiedene Grubenformen. Ihre Experi-
mente ergaben höhere Wärmeübergänge für eine quadratische Grundform, während der
Thermal Performance Parameter für zylindrische und sphärische Grubenformen besser
war; die Unterschiede waren allerdings gering. Mit CFD-Rechnungen führten Samad
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et al. (2008) eine Optimierung bezüglich Kanalhöhe, Grubentiefe und Längsabständen
durch. Sie konnten Nu/Nu0 auf 5 mehr als verdoppeln, indem sie die Kanalhöhe auf
einen sehr kleinen Wert H/D = 0, 219, die Grubentiefe auf einen eher hohen Wert
δ/D = 0, 264 und den Längsabstand auf einen typischen Wert X/D = 1, 5 modifizier-
ten. Eine Kombination von Dimples und 45 ◦ angestellten Rippen am Boden und den
Seitenwänden von Lauffer et al. (2005) erzielte eine leichte Verbesserung des Wärme-
übergangs.
3.1.3 Pin Fins
Für den Hinterkantenbereich werden im allgemeinen Zylinderanordnungen (engl.: “Pin
Fins”, s. Abb. 3.5) verwendet. Aufgrund der zahlreichen Anwendungen wurden Um-
strömungen von Zylindern schon ausgiebig, wie beispielsweise von Cantwell und Coles
(1983), beschrieben. Ihr Formwiderstand erzeugt Sekundärströmungen und die Quer-
schnittsverjüngung bewirkt eine lokale Geschwindigkeitserhöhung wie eine konvergent-
divergente Düse. Diese Beschleunigung bleibt auch an der spitz zulaufenden Hinterkante
in derselben Größenordnung, während Rippen von konstanter Höhe zu immer stärkeren
Versperrungen führen würden. Zusätzlich dienen Pin Fins als Querstreben zur mecha-
nischen Stabilisierung. In der Matrixanordnung, wie sie in der Turbinenschaufel zur
Anwendung kommt, wird in erster Linie die Turbulenzerhöhung der Anströmung für
alle Reihen nach der ersten genutzt. Dies wird vor allem auch in quer angeströmten
Rohrbündel-Wärmeübertragern ausgenutzt (Baehr und Stephan (2006)). Hier wurde
bereits festgestellt, dass der Wärmeübergang bis zur vierten oder fünften Reihe ansteigt
und der mittlere Wert ab der zehnten Reihe stagniert.
Strömungsrichtung
X
S
D
Abb. 3.5: Geometrische Parameter der Pin Fins
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In einer Versuchsreihe zeigten Metzger et al. (1982) stark steigende Nu-Zahlen bis zur
3. bis 5. Reihe auf Höchstwerte, die wesentlich mit der Reynolds-Zahl anwuchsen mit
maximal Nu = 320 bei Re = 100 000, in den hinteren Reihen sanken sie wieder et-
was. Für kurze Pin Fins mit H/D = 0, 5 und 2 erhielt VanFossen (1982) geringere
Nu als für lange Pin Fins, eine Schrägstellung der Pins konnte die Wärmeübertragung
durch eine Flächenvergrößerung verbessern. Eine Gegenüberstellung von zylindrischen
mit länglichen Pins, durchgeführt von Metzger et al. (1984), lieferte 20% höhere Werte
für Nu bei länglichen Pins, allerdings einhergehend mit 100% höheren cf -Werten. Da-
gegen konnte bei zylindrischen Pins der Wärmeübergang um 9% erhöht und gleichzeitig
der Druckverlust um 18% gesenkt werden, indem die Matrix schräg angeströmt wurde.
Ein Experiment mit einer inline und einer versetzten Anordnung von Chyu et al. (1999)
resultierte in 10−20% höheren Nusselt-Zahlen für die versetzte Matrix. Sie stellten auch
fest, dass der Wärmeübergang auf den Pins zwar um 10 − 20% höher war als auf der
Seitenwand, diese aber 80% der Gesamtfläche stellt und somit doch maßgebend für eine
hohe Wärmeübertragung ist. Armstrong und Winstanley (1988) führten einen Vergleich
mehrerer Untersuchungen durch und fanden heraus, dass der Höheneinfluss auf Nu un-
ter H/D = 3 gering wird, darüber nähert er sich dem Wert einer Zylinderumströmung
ohne Wandeinfluss. Dagegen reduziert eine Kanalverjüngung sowohl Wärmeübergang
als auch Reibungsverluste um bis zu 20%. Tang et al. (2008) analysierten den Einfluss
verschiedener Wirbelgeneratoren an den Pin Fins. Helixartige Lamellen um die Pins
erzielten höchste Nu-Zahlen, aber auch höchste cf -Werte. Der Thermal Performance
Parameter wurde damit schlechter. Ein gegenüber blanken Pins 10% höherer Thermal
Performance Parameter lieferten Schlitze an der Seitenwand zwischen den Pins. Nur
etwas schlechtere Werte boten die anderen Wirbelgeneratoren.
Eine Simulation von Zhu et al. (2007) stellte die Bildung eines Hufeisenwirbels vor
den Pins und das Ablösegebiet dahinter dar. Damit einhergehend liegen Maxima des
Wärmeübergangs am vorderen und rückwärtigen Staupunkt sowie an der Seitenwand
unter dem Hufeisenwirbel.
3.1.4 Umlenkung
In den Umlenkungen zwischen den Kühlkanälen ereignen sich aufgrund von Sekun-
därströmungen hohe Druckverluste, die man zu reduzieren sucht. Die hervorgerufene
Verbesserung des Wärmeübergangs versucht man dagegen zu optimieren. Chyu (1991)
vermaß in Kanälen mit Umlenkungen Nu/Nu0 = 1, 45 − 1, 65, die mit Re abnahmen
und cf/cf,0 = 5 − 8. Dabei war ein 3-Passagen-System 15% besser als ein 2-Passagen-
System. Für Kanäle mit verschiedenen Rippenkonfigurationen erzielten Ekkad und Han
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(1997) ebenfalls Verbesserungen für Nu/Nu0 nach der Umlenkung. Chanteloup und
Bölcs (2003) fanden in der Umlenkung zwischen Kanälen mit 45 ◦ Rippen Eckwirbel, im
zweiten Kanal dominierten schnell wieder die Rippen. Für eine Anstellung der Rückwand
erhielt Chanteloup (2002) lokal eine Erhöhung des Wärmeübergangs, wo die Strömung
aufprallte. Durch Einfügen einer Umlenkschaufel ergab sich allerdings nachteilig ein zu-
sätzliches Ablösegebiet. Indem sie den relativen Abstand der Rückwand Brel veränder-
ten, ermittelten Pape et al. (2004) ein Optimum zwischen Brel = 0, 75− 1, 25. Darüber
oder darunter erhöhte sich cf unverhältnismäßig um 100%, während sich der Wärme-
übergang nur mäßig oder nicht verbesserte. In ihrer Arbeit stellten Son et al. (2002)
die Eckwirbel in der Umlenkung, das Ablösegebiet hinter der Umlenkung und von der
Massenträgheit induzierte Längswirbel nach Dean (1928) dar. Sie zeigten erwartungsge-
mäß erhöhte Wärmeübergänge an den Orten des Aufpralls oder der Wiederanlegung der
Strömung. Elfert et al. (2004) bestätigten die Ablösung sowie Dean-Wirbel und kon-
zentrierten sich auf die Interaktion mit 45 ◦ Rippen, wodurch sich andere Längswirbel
formten.
3.1.5 Durchbrüche
Alternativ zu Umlenkungen wurden Bohrungen in den Trennwänden untersucht, aller-
dings existieren hierüber nur wenige Arbeiten. Ekkad et al. (2000) und Pamula et al.
(2001) untersuchten Trennwände mit 12 bzw. 24 Verbindungsbohrungen. Sie erreichten
im zweiten Kanal Nu/Nu0 bis 8, das bedeutet zwei- bis dreimal besser als für eine
Umlenkung, die Werte für TPP waren mit 3 bis doppelt so gut. In einer anderen Ver-
suchsreihe erhielten Lau et al. (2008) Wärmeübergangs-Verbesserungen von 20− 70%,
wobei größere Bohrungen mit einem Flächenverhältnis von Bohrungen zu Kanalquer-
schnitt 0, 19 besser waren als kleinere mit 0, 1.
3.1.6 Blattspitze
Untersuchungen der Turbinenschaufel-Blattspitze betreffen ausschließlich die Spaltströ-
mung über der Schaufel. Erste Betrachtungen konzentrierten sich vor allem auf Spaltver-
luste. Lakshminarayana (1970) formulierte eine Abhängigkeit der Verluste, die mit wach-
sendem Radialspalt anstiegen. Zur Minimierung der Spaltströmung verglichen Booth
et al. (1982) und Wadia und Booth (1982) verschiedene Blattspitzen-Konfigurationen
und empfahlen einen druckseitigen Flügel. Die Auswirkungen auf die Wärmeübertra-
gung wurde von Metzger et al. (1991) untersucht und ebenfalls mit dem Radialspalt
verknüpft. In einer Zusammenfassung bisheriger Arbeiten zeigten Kim et al. (1995), dass
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eine Filmkühlung auf der Blattspitze abhängig von den Bohrungspositionen sehr effektiv
sein kann, dabei wurden schlitzförmige Austritte für besser befunden als runde Bohrun-
gen. Eine andere Untersuchung von Kim und Metzger (1995) ergab gute Ergebnisse für
eine druckseitige Ausblasung, um die Schaufelspitze vor der Heißgas-Spaltströmung zu
schützen. Kwak et al. (2003) und Kwak und Han (2003a,b,c) führten einen ausgedehn-
ten Vergleich von mehreren Konfigurationen mit planen Blattspitzen, Aussparungen auf
der Blattspitze (engl.: “Squealer Tip”: einseitige Absenkung oder “Recessed Blade Tip”:
mittige Aussparung, s. Abb. 3.6) und mit Filmkühlbohrungen durch. Generell stiegen
Wärmeübergang und Filmkühleffektivität mit der Spaltbreite. Die Recessed Blade Tips
senkten den Wärmeübergang, die beste Konfiguration wies einen saugseitigen Squealer
Tip auf, der Unterschied zu den anderen Tips war aber marginal. Die Filmkühleffektivi-
tät stieg mit der Ausblaserate, und sie war für ein Recessed Blade Tip besser als auf einer
ebenen Blattspitze. Von unterschiedlichen Bohrungspositionen überzeugten in einer Si-
mulation von Yang et al. (2004) Ausblasungen am Rand zur Druckseite. Sie blockierten
die Spaltströmung und reduzierten den Wärmeübergang. In ihrer Analyse beschrieben
Ahn et al. (2005), dass die Ausblasung bei einer planen Spitze entscheidend für die Sen-
kung des Wärmeübergangs ist, während sie bei einem Recessed Blade Tip eher geringen
Einfluss hat. Dennoch ist die Filmkühleffektivität im Recessed Blade Tip höher. Auf
einer planen Blattspitze positioniert man die Filmkühlbohrungen besser druckseitig, bei
einem Recessed Blade Tip sowohl druckseitig als auch in der Senke. Newton et al. (2009)
untersuchten eine Ausblasung im Recessed Blade Tip nahe der Druckseite. Die vorher
bestimmende druckseitige Ablöseblase wurde durch die Ausblasung stark gestört. Da-
durch wurde ein hoher Wärmeübergang am Wiederanlegungspunkt verhindert und der
Wärmeübergang konnte um 37% reduziert werden.
(a) (b) (c)
Abb. 3.6: Verschiedene Blattspitzengeometrien
a) plan, b) “Squealer Tip”, c) “Recessed Blade Tip”
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3.2 Numerische Untersuchungen
Die numerische Strömungsmechanik wurde mit der kontinuierlichen Weiterentwick-
lung numerischer Modelle und dem Ausbau der Hochleistungsrechner im Bereich der
Gasturbinen-Kühlung zunehmend stärker eingesetzt, genauso wie in vielen anderen tech-
nologischen Gebieten. Aufgrund der detaillierten Einblicke in die Strömungen und Wär-
meübergänge, die nicht auf einige Messstellen begrenzt sind, sondern flächendeckend
gewährt werden, bietet die Numerik eine wesentliche Basis zum Verständnis der zugrun-
de liegenden Phänomene. Lin et al. (2001) berechneten einen berippten Kanal mit einem
Wirbelviskositätsansatz, der mit dem Shear Stress Transport-Modell (SST -Modell) ge-
schlossen wurde. Die Ergebnisse gaben die Sekundärströmungen und deren Effekte auf
den Wärmeübergang zufriedenstellend wieder. Für ihre Simulationen eines Kanals mit
45 ◦ Rippen verwendeten Jang et al. (2001) ein Reynolds-Spannungsmodell und zeigten
eine Produktion anisotroper Turbulenz, wodurch sich die Notwendigkeit des genutzten
Modells ergab. Es zeigte gute Übereinstimmung mit Experimenten. Mit instationären
Rechnungen in einem Kanal mit 90 ◦ Rippen präsentierten York et al. (2005) gute Er-
gebnisse mit einem neuen Wirbelviskositäts-Modell mit lediglich 6, 5% Unterschätzung
des Wärmeübergangs, stationäre Rechnungen im Vergleich waren mit 23 − 24% we-
sentlich schlechter. Jackson et al. (2009) untersuchten mit einem k-ǫ-Modell ein kom-
plexes Mehrpassagen-System verwundener Kanäle mit schräg angestellten Rippen und
Filmkühl-Bohrungen. Doch die Abweichungen der errechneten Nusselt-Zahlen von den
experimentellen Ergebnissen betrugen bis zu 25%. Neben den aufgeführten, sehr ver-
breiteten statistischen Modellen, wurden auch bereits die numerisch aufwändigen Large
Eddy Simulationen appliziert. Für die Strömung in einem rechtwinklig berippten Kanal
konnte Tafti (2003) damit die Strömungseffekte gut abbilden, allerdings wurden Rei-
bung und Wärmeübergang um 20% unterschätzt. Bessere Ergebnisse erzielten Abdel-
Wahab und Tafti (2004) bei 45 ◦ Rippen und bestätigten die Ausbildung der bekannten
Längswirbel-Struktur mit Abweichungen von cf um 10% und von Nu um nur 2%.
Wesentlich komplexer wird die Berechnung des Wärmeübergangs unter Einbindung der
Wärmeleitung im Festkörper. Diese konjugierten Wärmeübertragungsrechnungen (CHT
– Conjugate Heat Transfer) sind aber gerade für Problemstellungen interessant, in denen
die Temperaturverteilung im Festkörper von entscheidender Bedeutung ist, wie es auch
bei Gasturbinenschaufeln der Fall ist. Eine frühe Arbeit von Perelman (1961) verfolgte
noch einen analytischen Ansatz, um für das einfachste CHT -Problem, eine überström-
te ebene Platte, ein mathematisches Modell zu entwickeln. Tietz (1991) beschrieb ein
gekoppeltes Verfahren, in dem einer Schaufel außen 2–D numerisch berechnete Wär-
meübergangskoeffizienten aufgeprägt wurden. Innen wurden die Kühlkanäle auf Basis
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empirischer Korrelationen modelliert. Zusammen mit einer FEM-Simulation der Turbi-
nenschaufel wurde das Gesamtsystem iterativ berechnet.
Die konjugierte Lösung der Navier-Stokes-Gleichungen wurde zunächst mit selbstentwi-
ckelten Simulationsprogrammen verfolgt, wie beispielsweise mit dem Code CHT-Flow
von Bohn und Tümmers (2003). Sie berechneten eine Turbinenschaufel mit radialen, zy-
lindrischen Kühlungsbohrungen und verwendeten zur Schließung des Gleichungssystems
den algebraischen Ansatz von Baldwin und Lomax (1978). Ihre Ergebnisse erzielten eine
gute Übereinstimmung mit nur 5% Abweichung von der experimentellen Referenz. Eine
Optimierung bezüglich der Position und Größe radialer Bohrungen führten Verstrae-
te et al. (2010) durch. Sie koppelten dazu ein 1-D-Modell für die inneren Kühlkanäle
mit der konjugierten Berechnung der Schaufel mit dem Heißgas-Strom. Ebenfalls ei-
ne Optimierung radialer Bohrungen berechneten Nowak und Wróblewski (2009) voll
konjugiert, d.h. unter Einbeziehung der Innen- und Außenströmung sowie des Festkör-
pers mit dem SST -Modell. Neben diesen einfachen Kühlkanälen wurden zunehmend
auch komplexere Geometrien Gegenstand von Untersuchungen. Um die Mehrpassagen-
Kanäle und Turbulatoren zu diskretisieren, die für CHT -Rechnungen notwendig sind,
stellten Goormans-Francke et al. (2008) eine entsprechende Vernetzung vor. He und Old-
field (2009) befassten sich mit der zeitlichen Diskretisierung und führten instationäre
Simulationen unter Ausschluss der Kühlkanäle durch und stellten fest, dass stationäre
Rechnungen eine Überschätzung des Wärmeübergangs von 5% aufwiesen. Eine sehr
aufwändige Berechnung stellten Sipatov et al. (2009) an. Sie berechneten die Außenströ-
mung instationär mit einer Rotor-Stator-Interaktion und separat die Innenströmung
des Mehrpassagen-Systems mit Turbulatoren und Filmkühlbohrungen konjugiert mit
dem Festkörper. Alle Rechnungen nutzten das SST -Modell, zeigten aber Diskrepanzen
bezüglich der Oberflächentemperaturen bis zu 100K (≈ 13, 5%) zum Experiment.
3.3 Anwendung in der vorliegenden Arbeit
Aus den vorgenannten Untersuchungen sollen, wie in Kap. 1.3 beschrieben, viel ver-
sprechende Geometrien ausgewählt werden und in eine realistische Turbinenschaufel
eingesetzt werden.
Diese Turbulatoren werden nach ihrer Steigerung der Wärmeübertragung und des Ther-
mal Performance Parameters, sowie ihrer mechanischen Eigenschaften auf die verschiede-
nen Bereiche der Gasturbinenschaufel angewendet. Das Ziel ist eine insgesamt möglichst
gleichmäßige, niedrige Temperaturverteilung im Festkörper der Schaufel. Um die Geo-
metrien zu analysieren, werden neben der experimentellen Untersuchung zur optischen
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Sichtbarmachung der Strömung numerische Rechnungen angestellt. Diese sind im Ver-
gleich zu den in Abschnitt 3.2 vorgestellten Veröffentlichungen aufwendig und beinhalten
die Innenströmung in den komplexen Kanälen, den Festkörper und die Außenströmung.
Die genaue Applikation der Turbulatoren in der Turbinenschaufel wird im nächsten
Kap. 4 beschrieben.
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Gegenstand der vorliegenden Untersuchung ist eine Geometrievariation für Innengeome-
trien einer rein konvektiv gekühlten Gasturbinenschaufel. Das zylindrische Schaufelprofil
bleibt für die Variation konstant. Für die Innenkontur wird eine Basiskonfiguration als
Ausgangssituation definiert. Von hier ausgehend werden vier Innengeometrien generiert,
die jeweils eine Variation zur Basiskonfiguration aufweisen. Die angewandten Turbulato-
ren basieren auf dem Stand der Forschung entsprechend Kap. 3, um erprobte Geometrien
im Gesamtsystem der Schaufelkühlung zu analysieren.
4.1 Basiskonfiguration
Das Schaufelprofil der Basiskonfiguration ist der Mittelschnitt einer Gasturbinenschaufel
und wird zylindrisch ausgeführt, um der konstanten Umlenkung eines nicht rotierenden
Profils gerecht zu werden. Die Innenkontur der rein konvektiv gekühlten Schaufel besteht
aus einem Mehrpassagen-System mit zwei Vorderkanten-Kanälen und einem Hinterkan-
tenbereich. Sie ist in Abb. 4.1 dargestellt. Ein Eintritt im Schaufelfuß speist den ersten
Vorderkanten-Kanal mit Kühlluft. Dadurch wird die hoch belastete Vorderkante unmit-
telbar von innen mit einem großen Kühlluftmassenstrom versorgt.
Die Vorderkanten-Kanäle sind mit Rippen bestückt, die im 45◦ Winkel gekreuzt ange-
ordnet sind. Mahmood et al. (2003) ermittelten für eine solche Konfiguration gemittelte
Nusselt-Zahl-Verhältnisse von bis zu 3,1 und zugehörige Performance Parameter TPP
bis ungefähr 2. Für eine Reynolds-Zahl von Re = 50 000 wiesen Ligrani und Mah-
mood (2003) ein Nusselt-Zahl-Verhältnis von etwa 2,2 und einen Performance Parame-
ter von ca. 1,4 nach. Diese Studien untersuchten ein Blockade-Verhältnis von 25%. Han
et al. (1989) maßen für ein niedrigeres Blockade-Verhältnis, allerdings für 60◦ angestellte
Rippen, Performance Parameter von 1,4 - 1,6. Damit bilden 45◦-gekreuzte Rippen be-
reits eine gute Ausgangssituation mit positiven Wärmeübergangseigenschaften für eine
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Abb. 4.1: Schaufel-Innengeometrie der Basiskonfiguration
Geometrie-Variation. Die Rippen weisen alle die gleiche Höhe auf. Durch die unter-
schiedlichen Kanalgeometrien ergibt sich für den ersten Kanal eine relative Höhe von
e/H = 0, 18 und für den zweiten Kanal von e/H = 0, 12, bzw. eine Blockade von
26, 94% und 28, 57%. Für zu große Abstände zwischen den Rippen resultiert durch die
Entwicklung der Grenzschicht ein niedriger Wärmeübergangskoeffizient, wogegen bei zu
kleinen Abständen die Wirbelstrukturen vor und hinter den Rippen zusammenwachsen
und ein Wiederanlegen der Strömung verhindern (Han et al. (2000), Lechner und Seu-
me (2003)). Als geeigneter Wert hat sich ein Abstand von P/e = 10 durchgesetzt, wie
er auch hier gewählt ist. Des Weiteren sind alle Rippen (für alle Konfigurationen) mit
einem Winkel von 20◦ in Strömungsrichtung geneigt. Bunker und Osgood (2003) zeig-
ten, dass eine Neigung in Strömungsrichtung die Druckverluste um bis zu 30 % senkt,
während die Wärmeübertragung nahezu unverändert bleibt, wobei eine Konfiguration
mit etwa 20◦ Neigung das beste Verhalten aufwies.
In einer Umlenkung zum zweiten Kanal liegen zwei Blattspitzen-Ausblasungen. Der
zweite Kanal führt in ein Plenum im Schaufelfuß, welches durch einen zweiten, klei-
neren Einlass zusätzlich gespeist wird. Das Plenum führt in den Hinterkanten-Bereich
mit einer Pin Fin-Anordnung und dem Hinterkanten-Austritt. Hier befindet sich auch
eine dritte Blattspitzen-Ausblasung. Umströmungen von solchen Zylinderanordnungen
in versetzten Reihen wurden von Metzger et al. (1982) für ein Verhältnis von Höhe zu
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Durchmesser von 1 untersucht. Sie fanden heraus, dass der Wärmeübergang für die ers-
ten Reihen ansteigt und ab Reihe vier bis sechs wieder sinkt. Dabei ist der Maximalwert
für größere Längsabstände von X/D = 2, 5 früher, d.h. in Reihe 3. Aufgrund dessen
ist hier ein relativ geringer Abstand von X/D = 1, 875 gewählt, während der Quer-
abstand mit S/D = 3, 125 etwas höher liegt als in den meisten Untersuchungen. Arm-
strong und Winstanley (1988) verglichen mehrere Untersuchungen mit unterschiedlichen
Geometrie-Parametern und stellten fest, dass der Einfluss der Zylinderhöhe unterhalb
eines Verhältnisses von H/D = 3 nicht mehr bedeutsam ist. Für die vorliegende Schaufel
ergeben sich niedrige Zylinderhöhen im Bereich H/D = 0, 504 ... 1, 277 aufgrund der
Hinterkantengeometrie der Turbinenschaufel.
Alle geometrischen Parameter der Basis-Konfiguration sind in Tab. 4.1 dargestellt.
Tab. 4.1: Parameter der Einbauten für die Basiskonfiguration
Abschnitt Parameter Wert
Kanal 1 Seitenverhältnis AR = B/H = 2, 8
Rippenkonfiguration 45◦ angestellt, gekreuzt
20◦ geneigt in Strömung
Rippenhöhe e/H = 0, 18
Rippenabstand P/e = 10
Kanal 2 Seitenverhältnis AR = B/H = 1, 4
Rippenkonfiguration 45◦ angestellt, gekreuzt
20◦ geneigt in Strömung
Rippenhöhe e/H = 0, 12
Rippenabstand P/e = 10
Hinterkante Querabstand der Zylinder S/D = 3, 125
Längsabstand der Zylinder X/D = 1, 875
Höhe der Zylinder H/D = 0, 504 ... 1, 277
Blattspitze 3 Ausblasungsbohrungen D = 1mm
4.2 Geometrievariationen
Ausgehend von der Basis-Konfiguration werden Variationen der Innengeometrien durch-
geführt, um den Einfluss verschiedener Turbulatoren auf die Strömung und den Wärme-
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Variation A Variation B Variation C Variation D
keine Blattspitzen-
ausblasung
DurchbrücheDimplesparallele
Rippen
Abb. 4.2: Geometrie-Variationen
übergang in der gesamten Turbinenschaufel zu analysieren. Zur Isolierung der Effekte
wird in jeder Geometrie-Variation jeweils nur ein Parameter zur Basis-Konfiguration
modifiziert. Eine Übersicht der vier Konfigurationen ist in Abb. 4.2 sowie die geome-
trischen Parameter in Tab. 4.2 gegeben.
In einer ersten Variation A werden die gekreuzten Rippen in den Vorderkanälen gegen
parallel versetzte Rippen, ebenfalls im 45◦ Winkel angeordnet, ausgetauscht. Für diese
wiesen Bailey und Bunker (2003) Nusselt-Zahl-Verhältnisse bis 3,57 nach, allerdings mit
Performance Parametern < 1. Damit versprechen parallel versetzte Rippen eine weite-
re Verbesserung des Wärmeübergangs. Eine zweite Variation B weist statt der Rippen
im zweiten Kanal Dimples auf, die Rippen im ersten Kanal bleiben wie in Variation A
parallel versetzt. Burgess et al. (2003) vermaßen Dimples mit einem Verhältnis der Gru-
bentiefe zum Durchmesser von δ/D = 0, 3 und der Kanalhöhe zum Grubendurchmesser
von H/D = 1. Sie erhielten Nusselt-Zahl-Verhältnisse von etwa 2,5 bei niedrigen Druck-
verlusten mit resultierenden Performance Parametern von ungefähr 2. Die Kombination
der unterschiedlichen Turbulatoren für den ersten und zweiten Kanal zielt auf eine star-
ke Verbesserung der Wärmeübertragung an der hochbelasteten Vorderkante und eine
möglichst effiziente Kühlung mit niedrigem Druckverlust im mittleren Bereich der Tur-
binenschaufel. In einer dritten Variation C wird der zweite Vorderkanten-Kanal mit dem
Hinterkanten-Bereich durch Durchbrüche verbunden. Ähnliche Lochreihen untersuchten
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Pamula et al. (2001) und erhielten Nusselt-Zahl-Verhältnisse bis zu 8 und Performance
Parameter bis zu 3. Der Fokus bewegt sich damit weg von den Vorderkanten-Kanälen
zum Hinterkanten-Bereich, um die Anströmung der Pin Fin-Matrix zu verbessern. Die
Bohrungen weisen einen quadratischen Querschnitt auf, wobei die inneren Ecken ab-
gerundet sind. Weiterhin sind die Kanten an den Ein- und Austritten der Bohrun-
gen abgerundet, um Ablösungen zu vermeiden. Für eine möglichst gleichmäßige Vertei-
lung des Massenstroms auf die Bohrungen werden sie unterschiedlich groß ausgeführt,
um dem Druckgefälle entlang des Kanals gerecht zu werden. Dazu weiten sie sich von
der Blattspitze in Richtung Schaufelfuß linear auf, sodass die vierte Bohrung eine um
ca. 80% größere Querschnittsfläche aufweist. In einer letzten Variation D werden die
Blattspitzen-Ausblasungen verschlossen. Während einige Untersuchungen, wie von Ahn
et al. (2005), den Einfluss der Blattspitzenausblasung auf die Profilumströmung thema-
tisieren, soll hier der Effekt für die Innenströmung quantifiziert werden.
Tab. 4.2: Übersicht über die Änderungen der Geometrievariationen
Konfiguration Änderung Wert
Variation A Kanal 1: Rippen 45◦ angestellt, versetzt
Kanal 2: Rippen 45◦ angestellt, versetzt
Variation B Kanal 1: Rippen 45◦ angestellt, versetzt
Kanal 2: Dimples δ/D = 0, 28, H/D = 5
Variation C Durchbrüche im 2. Trennsteg
Seitenverhältnis AR = 1
Variation D ohne Blattspitzenausblasung
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5 Der Wasserkreislauf-Prüfstand
Für die experimentellen Untersuchungen wurde im Rahmen dieser Arbeit am Institut
für Strahlantriebe und Turboarbeitsmaschinen der RWTH Aachen ein Wasserkreislauf-
Prüfstand zur optischen Sichtbarmachung von Strömungen mittels Farbeinspritzung auf-
gebaut. Damit werden vor allem Totwassergebiete innerhalb der Gasturbinenschaufel
lokalisiert. Abbildung 5.1 gibt eine Übersicht über den Prüfstand.
4
Plexiglasbecken
mit Messstrecke
4
23 1
65
Einlaufstrecke3Durchflussmesser2Beruhigungsbehälter1
Vorratsbehälter5 Pumpe6
Abb. 5.1: Übersicht des Wasserkreislauf-Prüfstands
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5 Der Wasserkreislauf-Prüfstand
Den möglichst pulsationsarmen Umlauf des Kreislaufs erzeugt eine Exzenterschnecken-
Pumpe mit einem 1, 5 kW Elektromotor, der stufenlos von 0 − 700 1
min
gefahren werden
kann. Dabei wird ein Volumenstrom bis zu 9 m
3
h
bei einer Druckdifferenz bis zu 6 bar er-
zeugt. Die Pumpe fördert in einen Beruhigungsbehälter, um Druckschwankungen weiter
zu dämpfen. Dazu ist der Behälter mit einem Gesamtvolumen von 2, 5 m3 zu etwa einem
Drittel mit Luft gefüllt. In dem Behälter befindet sich ebenfalls die Temperaturmessstel-
le, ein Pt100 sowie ein Heizelement für die Temperaturregelung. Nach dem Behälter ist
ein Magnetisch Induktiver Durchflussmesser positioniert, an den sich die Einlaufstrecke
für die Messstrecke anschließt. Im Einlaufrohr sind Totaldruckmessstellen angebracht.
Die Messstrecke befindet sich in einem Plexiglasbecken mit einem Volumen von 420 l,
sodass sie vollständig von Wasser umgeben ist. Durch Überläufe ist ein konstanter Was-
serpegel sichergestellt und das Wasser kann in einen Vorratsbehälter für die Pumpe mit
einem Volumen von 500 l zurückfließen, um den Kreislauf zu schließen.
5.1 Auslegungsmerkmale
Der Wasserkreislauf-Prüfstand ist als geschlossener Kreislauf konzipiert, um eine kon-
stante Wassertemperatur einstellen zu können. Er ist für einen Volumenstrom von
V˙ = 5, 7 m
3
h
ausgelegt. Dies entspricht einer Reynolds-Zahl am Eintritt der Messstrecke
von ReEin = 50 000 bei einer Wassertemperatur von TW = 298, 15 K. Die Reynolds-Zahl
wurde gemäß realistischen Eintrittsbedingungen in die Kühlkanäle einer Gasturbinen-
schaufel gewählt. Dabei stellt sich über die Messstrecke ein Totaldruckverhältnis von
Πt = 1, 19 ein. Dieses wird für alle Geometrie-Variationen konstant gehalten, um die
verschiedenen Konfigurationen unter gleichen Druckverlust-Bedingungen zu vergleichen,
die in der Gasturbine festgeschrieben sind. Die Daten des Auslegungspunktes sind noch
einmal in Tab. 5.1 zusammengefasst.
Tab. 5.1: Auslegungsdaten des Wasserkreislauf-Prüfstands
Parameter Wert
Reynolds-Zahl, Eintritt ReEin 50 000 −
Hydraulischer Durchmesser, Eintritt dH,Ein 21, 44 mm
Durchfluss V˙ 5, 7 m
3
h
Totaldruckverhältnis Πt 1, 19 -
Temperatur TW 298, 15 K
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5.2 Konstruktionsmerkmale
5.2.1 Messstrecke
Die Messstrecke ist in einem Plexiglas-Modell für einen freien optischen Zugang reali-
siert. Zur besseren Darstellung ist es im Vergleich zur realen Schaufel vergrößert aus-
geführt. Das Modell ist halbschalig aufgebaut, und in die beiden Hälften ist die In-
nenkontur der zu untersuchenden Geometrie gefräst. Für die Einbauten wurden zu-
nächst Nuten und Bohrungen einseitig in eine Halbschale eingebracht, in die dann die
entsprechenden Einsätze eingeklebt und mit der gegenüberliegenden Profilkontur über-
fräst wurden. Es wurden alle Geometrie-Variationen bis auf Variation B (mit Dimples
im zweiten Vorderkanten-Kanal) untersucht. Aufgrund der Konzentration der Versuche
auf die Totwassergebiete war die experimentelle Analyse dieser Variation des zweiten
Vorderkanten-Kanals nicht notwendig. Die geometrischen Parameter der Einbauten sind
in Kap. 4 gegeben, als bezeichnende Größen am Eintritt ergeben sich die Gesamtquer-
schnittsfläche beider Eintritte AEin,ges,W = 770, 30mm2 und der mittlere hydraulische
Durchmesser dh,Ein,m,W = 21, 44mm. Außen weist das Modell eine plane Quaderform
auf, um optische Verzerrungen zu minimieren. Es hat die Abmaße 200 mm x 350 mm
x 200 mm (H x B x T ). In Abb. 5.2 sind im rückwärtigen Bereich die Bohrungen für
die Farbeinspritzung zu erkennen, durch die die Farbe in die Messstrecke eingebracht
Seitenansicht
Unteransicht
Blattspitze1
Pin Fin Matrix2
Hinterkante3
Farbeinspritzbohrungen4
berippte Vorderkanäle5
Eintritte6
1 2 3 4
5 6
Abb. 5.2: Messstrecke (Basiskonfiguration)
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wird (vgl. Abschnitt 5.4.2). Für den optischen Zugang wurde die vordere Halbschale
poliert. Das Plexiglas-Modell ist zwischen zwei Aluminium-Platten eingefasst und mit
Gewindestangen verspannt (Abb. 5.3). Mit der Fußplatte ist es an der Seite der beiden
Eintritte innen im Plexiglas-Becken angeflanscht, in der Kopfplatte befinden sich die
Bohrungen für die Blattspitzen-Ausblasungen.
Überlauf1
Plexiglasbecken2
Messstrecke3
Druckmessstellen4
Einlaufstrecke5
1 2 3 4 5
Abb. 5.3: Plexiglasbecken mit Messstrecke und Einlaufstrecke
5.2.2 Einlaufstrecke
Unmittelbar vor der Messstrecke befindet sich die Einlaufstrecke. Sie weist einen Nenn-
durchmesser DN200 auf, um variable Eintritts-Konfigurationen der Messstrecke zu er-
möglichen. Da das Durchflussmessgerät einen Nenndurchmesser von DN25 besitzt, ist
eine Aufweitung notwendig. Mit dem Diffusorkriterium nach Albring (1961)
1
U
·
dA
dz
≤ γkr (5.1)
und der Reynolds-Zahl-Abhängigkeit des Diffusoröffnungswinkels nach Wagner (2008)
2 · γkr =
150
Re0,25
(5.2)
ergibt sich im Auslegungspunkt ein halber kritischer Öffnungswinkel von γkr = 4, 3 ◦, um
Ablösung zu vermeiden. Der Diffusor mit einer resultierenden Länge von l = 1, 2m wur-
de daraufhin mit mehreren Konfigurationen in numerischen Rechnungen verglichen. Aus
fertigungstechnischen Gründen wurde eine Konfiguration bestehend aus mehreren, ge-
schweißten Reduzierstücken mit einer Gesamtlänge von 610mm gewählt. Für sie konnte
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eine Ablösung bestimmt werden, die bereits nach 80mm des Einlaufs wieder anlegte, wie
in Abb. 5.4 gezeigt ist. In Anlehnung an eine Strömungsberuhigung vor einer Venturi-
Düse nach DIN5167-4 (2004) wurde die Einlaufstrecke mit einer Länge des fünffachen
Durchmessers von l = 1m ausgelegt. Dies entspricht der Empfehlung bei Vorschaltung
eines Diffusors. Da die Daten von Aufweitung und Länge des hier verwendeten Diffusors
nicht exakt mit den Angaben der Norm übereinstimmen, dienten die Rechnungen zur
Absicherung einer frühzeitigen Wiederanlegung der Strömung (s. Anhang A.1).
Abb. 5.4: Numerische Rechnung der Einlaufstrecke
5.3 Betriebsmerkmale
Für konstante Versuchsbedingungen werden sowohl die Wassertemperatur als auch der
Volumenstrom geregelt. Dadurch kann eine konstante Eintritts-Reynolds-Zahl sicherge-
stellt werden.
Die Wassertemperatur wird im Beruhigungsbehälter mit einem Einschraubheizelement
der Firma Conapp mit einer Leistung von 12 kW eingestellt. Ein Regler ist bereits in dem
Gerät integriert. Für ein Experiment wird die Temperatur dadurch in einem Bereich von
0, 4K konstant gehalten. Um eine Überhitzung des Heizelements durch Trockenlaufen
zu verhindern, ist eine Abschaltschutzvorrichtung installiert, die per Niveauschalter im
Beruhigungsbehälter ausgelöst wird.
Zur Regelung des Volumenstroms wird die Exzenterschneckenpumpe der Firma Daurex
von einem PID-Regler gesteuert. Das Eingangssignal erhält der Industrieregler vom Ma-
gnetisch Induktiven Durchflussmessgerät. Damit können Schwankungen in der Reynolds-
Zahl während eines Versuchs auf 1, 9% begrenzt werden. Um das Trockenlaufen der
Pumpe zu verhindern, ist ein Niveauschalter im Vorratsbehälter per Abschaltschutzvor-
richtung mit der Motorsteuerung verbunden.
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5.4 Erfassung und Auswertung der Messdaten
5.4.1 Betriebsdaten
Für die experimentelle Untersuchung der Geometrie-Variationen ist die genaue Erfas-
sung der Betriebsparameter Druck, Temperatur und Volumenstrom erforderlich. Mit
diesen Betriebsdaten lassen sich das Totaldruckverhältnis und die Reynolds-Zahl be-
stimmen. Während das Totaldruckverhältnis für alle Experimente konstant gehalten
werden soll, dient die Ermittlung der Reynolds-Zahl der Vergleichbarkeit mit anderen
Strömungsfällen.
Abb. 5.5: Druckmessumformer
Der Totaldruck wird am Eintritt der Messstrecke
mit Druckmessumformern vom Typ A − 10 der
Firma WIKA (Abb. 5.5) mit einem Standard-
messsignal von 4 bis 20mA aufgenommen, was ei-
nem Messbereich von 0 bis 100 kPa Überdruck ent-
spricht. Zur Reduzierung der Messunsicherheit von
1% werden drei werkskalibrierte Druckmessumfor-
mer verwendet und die Werte arithmetisch gemit-
telt. Sie sind mit einer Zwei-Draht-Leitung an das
Messgerät, ein ICPCON 7018-Modul der Firma
ICP DAS, angeschlossen. Dieses besitzt denselben
Messbereich für das Signal mit einer Genauigkeit
von 0, 1%. In der Messkette ergibt sich für den gemittelten Druck pm eine kombinierte
Standardunsicherheit von epm = 0, 6 kPa. Der Umgebungsdruck wird separat mit einem
Barometer Typ 9032 der Firma PSI mit einer Messunsicherheit von 0, 01% gemessen.
Für die Druckmesskette ergibt sich damit eine absolute kombinierte erweiterte Standard-
messunsicherheit von eΠ = 0, 0065, um das Totaldruckverhältnis nach der Gleichung
Πt =
pt,m
pU
(5.3)
zu ermitteln (Weise und Wöger (1999)).
Die Temperatur wird mit einem Mantel-Widerstandsthermometer vom Typ Pt100 Kl.A,
das in Abb. 5.6 gezeigt ist, mit einem Messbereich von −60 ◦C bis 400 ◦C im Beruhi-
gungsbehälter aufgenommen. Der Vorteil dieses Sensors liegt in der hohen Messgenau-
igkeit, auch im Bereich der Umgebungstemperatur.
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Abb. 5.6: Pt100
Das Signal wird per Vier-Draht-Leitung an das
Messgerät, ein ICPCON 7033-D-Modul der Fir-
ma ICP DAS, übertragen, das für einen Messbe-
reich von 0 ◦C bis 200 ◦C mit einer Genauigkeit von
0, 1% eingestellt wurde. Dies entspricht einem Wi-
derstandsbereich von 100Ω bis 175, 84Ω. Für den
Einsatzbereich von 0 ◦C bis 40 ◦C wurde mittels
Kalibrierung im Ölbad die Standardmessunsicher-
heit der Messkette zu eT = 0, 33K bestimmt. Als
Referenz der Kalibrierung am Institut diente ein
vom Deutschen Kalibrierdienst (DKD) kalibriertes
Pt100 mit einem 71
2
stelligen Präzisionsmultimeter Modell 5017 der Firma PREMA Se-
miconductor. Die Ermittlung der Temperatur dient in erster Linie zur Bestimmung der
Stoffgrößen von Wasser auf Basis der Werte des VDI (2006). Die kinematische Vis-
kosität ν wird durch ein Polynom abgebildet, mit dem eine Standardunsicherheit von
eν = 8, 1 · 10−9
m
s−2
erreicht wird.
Abb. 5.7: Durchfluss-Messgerät
Der Volumenstrom wird mit einem Magnetisch In-
duktiven Durchflussmessgerät mit DN25 vom Typ
MAGFLO Flowmeter MAG2500 der Firma Dan-
foss (heute Siemens) für einen Messbereich von 0
bis 15 m
3
h
aufgenommen (Abb. 5.7). Das Messprin-
zip bietet sich für das magnetisch leitfähige Fluid
aufgrund der hohen Messgenauigkeit an. Als wei-
terer Vorteil gilt das Fehlen von störenden Einbau-
ten. Nachteilig ist eine vorgegebene Mindestfließ-
geschwindigkeit von u = 5 m
s
, die den Querschnitt
des Messaufnehmers bedingt. Das Signal von 0 bis
20mA wird mit einer Zwei-Draht-Leitung an das
bereits genannte ICPCON 7018-Modul übertra-
gen. Für die von der Firma Trigas FI DKD-kalibrierte Messkette ergibt sich die absolute
kombinierte erweiterte Messunsicherheit von eV = 20, 4
l
h
.
Mit der Fortpflanzung der Messunsicherheiten kann daraus die erweiterte kombinier-
te Standardmessunsicherheit der Reynolds-Zahl zu eRe = 618 berechnet werden. Die
Reynolds-Zahl nach Gl. (2.1) wird dazu entsprechend in Gl. (5.4) umgeformt und mit
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den genannten Messgrößen bestimmt:
Re =
dh,E V˙
AE ν
. (5.4)
Dabei sind dh,E und AE die geometrischen Abmessungen des Eintritts in die Messstrecke,
wie in Abschnitt 5.2.1 gegeben. Alle von Schlattmann (2009) nachgewiesenen Messun-
sicherheiten sind noch einmal in Tab. 5.2 zusammengefasst, die relativen Größen sind
bezogen auf den Auslegungspunkt.
Tab. 5.2: Maximale Messunsicherheiten
Messgröße Messunsicherheit
absolut relativ
Reynolds-Zahl 618 - 1, 24%
Totaldruckverhältnis 0,0065 - 0, 55%
Durchflussmessung 20,4 l
h
0, 36%
Druckmessung 0,58 kPa 3, 06%
Temperaturmessung 0,33 K 1, 33%
5.4.2 Strömungssichtbarmachung
Zur Sichtbarmachung der Strömungsphänomene wird Farbe in das Wasser innerhalb der
Messstrecke eingespritzt und mit einer Videokamera sowie einer Fotokamera festgehal-
ten. Da aufgrund der hohen Turbulenz die Farbe schnell dissipiert, werden vor allem
Rezirkulationen identifiziert.
Als Farbstoff dient das Produkt Luconyl R© der Firma BASF. Die verwendeten Farbtöne
Blau, Gelb, Grün und Rot weisen zwar eine um 20− 35% höhere Dichte als Wasser auf,
aber der Farbstoff wurde hochverdünnt aufgegeben, mit wenigen Tropfen auf 200ml
Wasser. Für diese Lösung hat eine von Schlattmann (2009) vorab durchgeführte Unter-
suchung eine Sinkgeschwindigkeit von etwa 0, 001% der Eintrittsgeschwindigkeit in die
Messstrecke ergeben. Damit ist die Vernachlässigbarkeit des Dichteeinflusses hinreichend
nachgewiesen worden.
Für eine kontinuierliche Zuführung wird der Farbstoff, wie in Abb. 5.8a gezeigt, in Be-
hältern erhöht positioniert, um einen konstanten hydrostatischen Druck als treibendes
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Potential zu gewährleisten. Um den dynamischen Druck in der Messstrecke auszuglei-
chen, werden die Behälter bei Benutzung einzeln an Seilzügen angehoben. Mit Silikon-
schläuchen werden die Vorratsbehälter mit den in Abschnitt 5.2.1 genannten Bohrungen
im Plexiglasmodell verbunden. An der Eintrittsstelle in die Messstrecke haben die Boh-
rungen einen Durchmesser von d = 0, 8mm für eine moderate Menge eingespritzter
Farbe (Abb. 5.8b). Die insgesamt fünf Positionen zur Einspritzung in der Basiskonfi-
guration wurden nach den interessierenden Stellen für Strömungsphänomene ausgewählt
und sind in Abb. 5.9 dargestellt: vor den Rippen im ersten Vorderkanal, vor Eintritt in
die 180◦ Umlenkung, am Eintritt in den zweiten Vorderkanal, direkt nach dem zweiten
Eintritt im Schaufelfuß und am Eintritt in die Pin Fin Matrix. An jeder Position gibt
es vier Einspritzungen, eine für jede Farbe. Diese Positionen werden für alle Konfigura-
tionen eingehalten, für Variation C kommt noch jeweils eine Einspritzung hinter jedem
Durchbruch hinzu (vgl. Kap. 4).
(a) Farbbehälter (b) Farbeinspritzbohrungen
Abb. 5.8: Farbeinspritzung zur Strömungssichtbarmachung
Durch die polierte Halbschale wird von der anderen Seite oder von unten das Strö-
mungsbild mit den Bildaufnahmesystemen festgehalten. Die Seitenansicht deckt den
Hinterkantenbereich mit der Pin Fin Matrix und den Schaufelfuß ab. Von der Unteran-
sicht werden die berippten Vorderkanäle betrachtet. Als Videokamera wurde eine CCD-
Kamera vom Typ SDR-H20 der Firma Panasonic verwendet. Damit wurden die Strö-
mungsphänomene nach den Versuchen eingehend analysiert. Mit Hilfe einer Kompakt-
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6 Hinter Durchbrüchen
(nur Variation C)
5 Eintritt Pin Fin Matrix
4 Eintritt 2
3 Eintritt zweiter Vorderkanal
2 Eintritt 180° Umlenkung
1 Eintritt erster Vorderkanal
6 5 4
3
2
1
Abb. 5.9: Positionen der Farbeinspritzbohrungen
Digitalkamera vom Typ Powershot A720-IS der Firma Canon wurden Fotos aufge-
nommenen und die Strömungsbilder quantitativ hinsichtlich räumlicher Ausdehnung
ausgewertet und für Darstellungen verwendet.
50
6 Numerisches Verfahren
In der vorliegenden Arbeit werden hauptsächlich zwei Serien numerischer Berechnun-
gen von Gasturbinenschaufel-Innengeometrien durchgeführt. Zum einen werden Rech-
nungen in Wasser angestellt, welche die Verhältnisse des in Kap. 5 vorgestellten Prüf-
stands innerhalb der Messstrecke abbilden. Eine zweite Gruppe von Berechnungen be-
handelt die konjugierte Wärmeübertragung (CHT – Conjugate Heat Transfer) in der
gekühlten Gasturbinenschaufel unter realistischen Bedingungen. Sie sind einem Heißgas-
Gitterprüfstand am Institut für Strahlantriebe und Turboarbeitsmaschinen der RWTH
Aachen nachempfunden, dessen experimentelle Ergebnisse von Mick noch unveröffent-
licht sind. Der Prüfstand wurde detailliert von Derrar (2005) beschrieben. Die Rechnun-
gen umfassen den Heißgas-Massenstrom, der das Schaufelprofil umströmt, die Kühlluft
die innen durch die Schaufel fließt und an der Hinterkante austritt sowie als Verbindungs-
glied die wärmeübertragende Festkörperschaufel. Des Weiteren werden einige Grundla-
genuntersuchungen sowie eine Netz- und eine Turbulenzmodell-Studie durchgeführt, die
im Anhang A beschrieben sind. Alle Rechnungen werden mit dem kommerziellen Strö-
mungslöser ANSYS CFX 11.0 ausgeführt.
6.1 Strömungslöser ANSYS CFX
Das eingesetzte numerische Berechnungsprogramm CFX 11.0 von ANSYS (2006) ba-
siert wie alle dreidimensionalen Verfahren für Newtonsche Fluide auf den Navier-Stokes-
Gleichungen und verwendet sie in ihrer konservativen Form. Zur physikalischen Beschrei-
bung des jeweiligen Problems mit Hilfe dieser Erhaltungsgleichungen bedarf es noch der
Stoffgrößen der zur Anwendung kommenden Fluide und Festkörper (Hänel (2008), Lau-
rien und Oertel jr. (2009)).
Für die Rechnungen in Wasser werden unter der Annahme einer inkompressi-
blen, isothermen Strömung konstante Werte für Dichte ρ und dynamische Viskosi-
tät µ entsprechend den Werten aus VDI (2006) verwendet. Zur Beschreibung der
Wärmeübertragungs-Rechnungen dient statt des Heißgases lediglich Luft, um bei der
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Vermischung mit der Kühlluft an der Schaufelhinterkante die Berechnung einer Mehr-
stoffströmung zu umgehen. Die Luft wird als ideales Gas angenommen, deren Stoffwerte
mit temperaturabhängigen Formulierungen abgebildet werden. Die dynamische Visko-
sität µ kann in dem betrachten Temperaturbereich gut mit Hilfe des Gesetzes nach
Sutherland (1893) bestimmt werden:
µ (T )
µ0
=
(
T
T0
)3/2 T0 + S
T + S
. (6.1)
Bei der Bezugstemperatur T0 = 280K beträgt die Bezugsviskosität für Luft
µ0 = 1, 75 · 10−5 kg/ms. Die sogenannte Sutherland-Konstante hat für Luft den Wert
S = 110K (Jischa (1982)). Die Wärmeleitfähigkeit λ kann analog mit der Bezugswärme-
leitfähigkeit λ0 = 0, 0247W/mK berechnet werden. Um die Wärmekapazität bei kon-
stantem Druck cp temperaturabhängig abzubilden, findet der Ansatz von Witte et al.
(1996) mittels eines Polynoms 5. Grades mit 8 Termen Anwendung. Für die Eigenschaf-
ten des Festkörpers wird Stahl angenommen, dessen Parameter nach VDI (2006) denen
von C 22 bei Raumtemperatur gleichen. Damit sind auch die erforderlichen Stoffwerte
für die Energiegleichung gegeben.
6.1.1 Turbulenzmodellierung
Aufgrund der Komplexität turbulenter Strömungen in technischen Anwendungen kön-
nen diese mit modernen Mitteln nicht direkt berechnet werden, sondern werden mit
Modellbetrachtungen abgebildet. Die Wahl des Turbulenzmodells hat einen entschei-
denden Einfluss auf das Ergebnis der Berechnung. Wegen ihres guten Verhältnisses von
Ergebnisqualität zu Rechenaufwand sind statistische Turbulenzmodelle weit verbreitet,
die auch in dieser Arbeit zur Anwendung kommen. Von den in Ansys CFX implementier-
ten Modellen wird das k-ǫ-Modell, das Shear Stress Transport-Modell und das Baseline
Reynoldsspannungs-Modell verwendet.
Bei den genannten Modellen wird eine Reynolds-Mittelung der Erhaltungsgleichungen
(RANS – Reynolds Averaged Navier-Stokes, benannt nach Reynolds (1894)) durchge-
führt. Dabei wird jede Strömungsgröße in ihren Mittelwert und den Schwankungsanteil
aufgeteilt und zeitlich gemittelt. Angewendet auf die Erhaltungsgleichungen entstehen
zwei neue unbekannte Tensoren, die turbulente Schubspannung τij und der turbulente
Wärmestrom q˙j und somit ein Schließungsproblem.
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Nach einem Austauschansatz von Boussinesq (1877) können beide Größen durch eine
turbulente Viskosität µt modelliert werden. Bei solchen Wirbelviskositätsmodellen kön-
nen wiederum unterschiedliche Ansätze zur Modellierung der neuen Unbekannten for-
muliert werden. Das bekannteste Standard k-ǫ-Modell von Jones und Launder (1973)
führt hierzu die turbulente kinetische Energie k und die Dissipationsrate der turbu-
lenten kinetischen Energie ǫ ein. Sie werden schließlich durch zwei zusätzliche Diffe-
rentialgleichungen bestimmt. Das k-ǫ-Modell zeichnet sich durch große Robustheit bei
in vielen Fällen akzeptabler Genauigkeit aus. Weiterer Vorteil sind die geringen An-
forderungen an die Rechenkapazität. Allerdings zeigt das Modell Ungenauigkeiten in
der Berechnung von Grenzschichtströmungen mit Hilfe der logarithmischen Wandfunk-
tion und wird dort instabil. Damit einhergehend sagt es Ablösung schlecht voraus. In
einem anderen Ansatz von Wilcox (1988) wird statt ǫ eine zweite Gleichung für die
spezifische Dissipationsrate ω gelöst. Da das k-ω-Modell formuliert wurde, um auch
Strömungen bei niedrigen Reynolds-Zahlen der viskosen Unterschicht korrekt zu be-
rechnen (“low Reynolds-Number” Modell), bildet es die Grenzschichtströmung genauer
ab und ist dort stabiler. Andererseits ergibt sich für dieses Modell eine Sensibilität in
der freien Kernströmung bei der es ungenau wird. Daher entwickelte Menter (1994) das
Shear Stress Transport-Modell (SST ), in dem beide zuvor genannten Turbulenzmodel-
le mittels zweier Schaltfunktionen verknüpft werden. Der Übergang vollzieht sich am
Rand der Grenzschicht, sodass in der viskosen Unterschicht das k-ω-Modell verwendet
wird, wogegen in der Außenströmung das k-ǫ-Modell zum Tragen kommt. Zusätzlich
werden Transporteffekte der turbulenten Schubspannung berücksichtigt, um Ablösung
genauer vorherzusagen. Um mit dem SST -Modell in CFX die Grenzschicht genügend
fein aufzulösen, muss diese durch wenigstens zehn Knoten normal zur Wand räumlich
diskretisiert werden. Des Weiteren sollte der Abstand des ersten Knotens zur Wand
einen Maximalwert nicht überschreiten. Zur Bemessung dient der dimensionslose Wan-
dabstand y+ (Schlichting und Gersten (1997)), der auch als Reynolds-Zahl interpretiert
werden kann, die mit der Wandschubspannungsgeschwindigkeit uτ gebildet wird. Als
Kriterium gilt y+ < 2.
y+ =
y uτ
ν
(6.2)
Durch die Abbildung des turbulenten Schubspannungstensors mit nur einer Größe,
der turbulenten Viskosität, geht die Information über die Anisotropie der Turbu-
lenz verloren. Für Probleme mit Sekundärströmungen, die in anisotrop turbulenten
Strömungen auftreten, ist dies aber zur möglichst genauen Berechnung notwendig.
Daher wird in Reynoldsspannungs-Modellen der symmetrische Spannungstensor mit
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sechs Gleichungen und einer weiteren Gleichung gelöst. In CFX sind differentielle
Reynoldsspannungs-Modelle implementiert, davon ist eines das Baseline Reynoldsspan-
nungs-Modell (BSL RSM ) in dem die zusätzliche Gleichung in der Außenströmung für
ǫ und in Wandnähe für ω gelöst wird, analog zum SST -Modell verbunden über eine
Umschaltfunktion. Die Anisotropie der Turbulenz abzubilden hilft, diese genauer zu be-
rechnen und den Effekt der Stromlinienkrümmung zu berücksichtigen. Diese Genauigkeit
wird auf Kosten eines erhöhten Rechenaufwands aufgrund der höheren Anzahl der zu
berechnenden Gleichungen erreicht, zudem ist das Modell weniger robust.
In der vorliegenden Arbeit kommt hauptsächlich das SST -Modell zur Anwendung. Es
werden lediglich Vergleiche mit dem k-ǫ-Modell und dem BSL RSM angestellt (s. An-
hang A.4). Während das k-ǫ-Modell Mängel bei der Abbildung der Grenzschicht auf-
weist, wirkt sich beim BSL RSM die geringe Robustheit nachteilig aus (ANSYS (2006),
Grotjans (1999), Lücke (1997), Laurien und Oertel jr. (2009)).
6.1.2 Diskretisierung
Die nun vorliegende kontinuierliche Beschreibung mittels der zugrunde liegenden Dif-
ferenzialgleichungen muss zur Lösung auf einem Rechnersystem in eine diskrete Be-
schreibungsweise überführt werden. CFX stützt sich für die räumliche Diskretisierung
auf eine zell-zentrierte Finite-Volumen-Diskretisierung bei der die Erhaltungsgleichun-
gen für jedes Kontrollvolumen (KV) mit Hilfe des Gaußschen Integralsatzes gebildet
werden. Die dafür notwendigen Rechengitter werden in Abschnitt 6.2 näher beschrie-
ben. Um die Integralgleichungen auf das diskontinuierliche Problemgebiet anzuwenden,
wird in CFX ein Upwind-Differenzenverfahren (UDS - Upwind Differencing Scheme)
mit einem Interpolationsfehler 1. Ordnung mit einer Numerical Advection Correction
mit einem Fehler 2. Ordnung über eine Schaltfunktion kombiniert, wobei in der soge-
nannten “High Resolution”-Funktion die Diskretisierung möglichst nahe an 2. Ordnung
gehalten wird. Allerdings werden die Gleichungen zur Berechnung der turbulenten Grö-
ßen immer mittels UDS gelöst. Die Formulierung des Zeitschritts geschieht bei CFX voll
implizit, d.h. die zu lösenden Gleichungen hängen auch von Unbekannten aus der neuen
Zeitebene ab. Dadurch ist das Gleichungssystem miteinander gekoppelt und muss simul-
tan gelöst werden, was mit einem erhöhten Rechenaufwand einhergeht. Der Vorteil des
Verfahrens liegt in seiner Stabilität, die unabhängig von der gewählten Zeitschrittweite
ist. Während für die isothermen Rechnungen in Wasser lediglich eine Zeitschrittweite für
die Bewegung des Fluids festgelegt werden muss, bietet sich für die konjugierten Rech-
nungen die Wahl mehrerer unterschiedlicher Zeitschrittweiten an. Da die Wärmeleitung
innerhalb des Festkörpers in wesentlich größeren Zeitskalen abläuft als die Fluidbewe-
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gung, kann dort die Zeitschrittweite ca. um den Faktor 104−106 größer gewählt werden,
um die Konvergenz einer iterativen Lösung zu beschleunigen. Ebenso hat sich gezeigt,
dass die Energiegleichung im Fluid bereits mit einem 101 − 102 größeren Zeitschritt
berechnet werden kann. Dies gilt für die hier durchgeführten stationären Rechnungen.
Um das somit aufgestellte Gleichungssystem zu lösen, wird ein iteratives ILU-Verfahren
angewandt, das auf einer unvollständigen Zerlegung der Gleichungsmatrix in eine obe-
re und untere Dreiecksmatrix basiert. Unvollständig heißt, dass die Dreiecksmatrizen
lediglich eine Annäherung an die ursprüngliche Matrix darstellen und iterativ die Ab-
weichungen (Residuen) reduziert werden. Dabei werden die Impulsgleichungen und die
Kontinuitätsgleichung gekoppelt gelöst, während die Gleichungen der Turbulenzgrößen
einzeln gelöst werden. Zur Beschleunigung der Rechnungen kommt ein algebraisches
Mehrgitterverfahren zum Tragen. Hierbei wird das Rechengitter in den ersten Iteratio-
nen automatisch vergröbert, um den Aufwand zu reduzieren, bis die Anfangsbedingung
hin zu einer konvergierenden Lösung verlassen wurde (ANSYS (2006), Grotjans (1999),
Laurien und Oertel jr. (2009), Schäfer (1999)).
6.2 Rechennetze
Für die räumliche Diskretisierung der Problemgebiete kommen sowohl blockstrukturier-
te als auch unstrukturierte Rechengitter zum Einsatz. Strukturierte Gitter sind durch
eine regelmäßige Anordnung der Gitterpunkte charakterisiert. Dies bedeutet, dass es
Richtungen gibt, entlang derer die Anzahl der Gitterpunkte gleich ist, wodurch die
Nachbarschaftsbeziehungen zwischen den Gitterpunkten stets einem festen Muster fol-
gen. Somit ist die Identität der Nachbarpunkte durch die Gitterstruktur eindeutig fest-
gelegt. Blockstrukturierte Gitter sind lokal innerhalb eines jeden Blocks strukturiert.
Strukturierte Netze wirken sich aufgrund der eindeutigen Nachbarschaftsbeziehungen
der Knoten vorteilhaft auf die Lösung der Gleichungen aus. Dementgegen existiert bei
unstrukturierten Gittern im Allgemeinen keinerlei Regelmäßigkeit in der Anordnung der
Gitterpunkte, was eine größtmögliche Flexibilität zur Modellierung des Rechengebiets
ermöglicht. Zudem ist die Erstellung unstrukturierter Netze mit Hilfe von Algorithmen
deutlich weniger arbeitsintensiv als bei strukturierten Netzen (Schäfer (1999)). Alle Re-
chengitter werden mit dem Programm ANSYS ICEM CFD 11.0 erzeugt, welches beide
Vernetzungsstrategien anbietet.
Zur Diskretisierung der Innenkonturen der Turbinenschaufel werden aufgrund der kom-
plexen Geometrien ausschließlich unstrukturierte Netze mit tetraedrischen Elementen
verwendet. Um die Grenzschicht zu berechnen, werden zur Wandauflösung Prismen
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eingebracht. Diese Art Netze werden sowohl für die Berechnungen in Wasser als auch
für die konjugierten Wärmeübertragungsrechnungen verwendet. Die Festkörperschaufeln
für die konjugierten Rechnungen werden aus demselben Grund ebenfalls unstrukturiert
realisiert. Hier kommen wieder Prismen an der Oberfläche zur Anwendung. Einzig der
Kanal der Heißgas-Gitterströmung wird durchgehend blockstrukturiert mit Hexaeder-
Kontrollvolumina vernetzt. Um das Schaufelprofil wird ein O-Netz appliziert.
6.2.1 Netze für die Wasserrechnungen
Verdichtung Prismen
Abb. 6.1: Unstrukturierte Vernetzung der Innengeometrie (Basis) mit Prismen
Prismen
Abb. 6.2: Schnittansicht der vernetz-
ten Dimples (Variation B)
Da die Rechnungen in Wasser die Verhältnis-
se des experimentellen Aufbaus abbilden, wer-
den sie im gleichen Maßstab durchgeführt. Die
zugrunde liegende CAD-Geometrie basiert auf
der gleichen Konstruktion wie die Messstrecke
des Prüfstands (s. Kap. 5.2.1) und bildet nur
die Innenkontur der Turbinenschaufel ab. In
Abb. 6.1 ist ein Teil des unstrukturierten Git-
ters aus Tetraeder-Elementen der Basiskonfi-
guration dargestellt. Um Ablösegebiete besser
aufzulösen, werden an den scharfen Kanten der
Umlenkungen und wie hier zu sehen an den
Rippen kleinere Kontrollvolumina, sogenannte “Verdichtungen”, verwendet. Genauso
werden die lokalen Gebiete von Beschleunigung und Verzögerung in der Pin Fin Matrix
detaillierter vernetzt. Für die Geometrievariationen wird die Auflösung an den verän-
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derten Einbauten vergrößert, im Besonderen gilt das für Variation B an den Dimples
(s. Abb. 6.2) und für Variation C an den Durchbrüchen (s. Abb. 6.3).
Prismen
Abb. 6.3: Schnittansicht der vernetzten
Durchbrüche (Variation C)
Um dem low-Re Ansatz gerecht zu wer-
den und die Grenzschicht aufzulösen, wer-
den an den Wänden Prismenschichten an-
gebracht, die geringere normale Wand-
abstände der ersten Knotenpunkte er-
möglichen, als dies durch die Größe der
Tetraeder-Elemente möglich wäre, ohne
die Anzahl der Gitterpunkte erheblich
zu erhöhen. Insgesamt ergeben sich für
die fünf Konfigurationen Netze mit rund
3 000 000 Knoten, und es werden wenigs-
tens 12 Prismenschichten appliziert.
Um Ablösungen an den Pin Fins in der
Nähe der Hinterkante vollständig zu be-
rechnen, wird an den Austritt ein rechte-
ckiger Kanal angefügt, dessen Länge von
100mm etwa der halben Sehnenlänge der Schaufel entspricht.
6.2.2 Netze für die CHT-Rechnungen
Mit den konjugierten Wärmeübertragungs-Rechnungen sollen die Bedingungen im ge-
nannten Heißgas-Gitterprüfstand abgebildet werden. Dazu werden die zu diskretisieren-
den Geometrien auf den gleichen Maßstab wie die Messstrecke des Heißgas-Prüfstands
skaliert, sodass sich eine Gesamtschaufelhöhe von 140mm ergibt. Dabei beträgt die Ge-
samtquerschnittsfläche beider Kühlluft-Eintritte AEin,ges,K = 123, 26mm2 und der mitt-
lere hydraulische Durchmesser dh,Ein,m,K = 8, 58mm. Fertigungsbedingte Abrundungs-
radien werden nicht abgebildet. Die Rechengitter der Innenkontur sind in der gleichen
Struktur mit Tetraedern und Prismen wie für die Rechnungen in Wasser ausgeführt.
Es wird eine feinere Auflösung gewählt, mit der im veränderten Maßstab Gitterpunkt-
zahlen der gleichen Größenordnung um 6 000 000 resultieren. Wieder sind mindestens
12 Prismenschichten angebracht. Für die Festkörperschaufel finden ebenfalls Tetraeder-
Elemente Verwendung. Obwohl im Festkörper keine Grenzschicht aufgelöst werden muss,
zeigt es sich, dass zur Berechnung von Temperaturgradienten auch hier eine entsprechend
feine Auflösung in Wandnähe mit Hilfe von Prismen erforderlich ist. Da die Gradien-
ten an der Oberfläche ihre Maxima erfahren, müssen diese durch die Prismen erfasst
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werden. In Abb. 6.4 ist in einem Schnitt zu erkennen, dass auch für den Festkörper
die Turbulatoren feiner vernetzt sind. Es ergeben sich in etwa 5 000 000 Gitterpunkte
bei 6 Prismenschichten. Damit auf der Schaufelinnenseite Fluid und Festkörper dasselbe
Oberflächennetz aufweisen, werden beide Netze zusammen erzeugt, um eine Interpolati-
on der Variablen an der Schnittstelle der beiden Rechengebiete zu vermeiden. Während
die Gitter einer ersten Rechnungsserie lediglich den Festkörper-Teil der Schaufel umfas-
sen, der vom Heißgas beaufschlagt wird, wird eine zweite Simulationsreihe durchgeführt,
bei der Schaufelfuß und Gehäusewände mit eingeschlossen sind.
Prismen
Verdichtung
Abb. 6.4: Schnittansicht der unstrukturierten Vernetzung der Festkörperschaufel
(Basis)
Die Vernetzung des Heißgaskanals wird als einzige durchgehend blockstrukturiert mit
Hexaeder-Elementen realisiert. In Abb. 6.5 ist zu erkennen, dass um das Schaufelprofil
ein O-Netz mit 20 Knoten senkrecht zur Oberfläche generiert wurde, um die Grenz-
schicht aufzulösen. An der Hinterkante wird dieses aufgrund der starken Umlenkung
mit einem J-Netz kombiniert. Mit der Breite des Heißgaskanals von 61, 3mm wird ge-
nau eine Schaufelteilung des Prüfstands abgebildet. Für die periodische Abbildung des
Schaufelgitters sind die Verteilungen der Gitterpunkte auf beiden Seiten identisch, so-
dass sich bei deren Verknüpfung eine 1:1-Konnektivität einstellt und keine Interpolation
der Flüsse notwendig ist. Die Höhe des abgebildeten Heißgaskanals entspricht mit 80mm
der Höhe des Kanals im Prüfstand. Das Netz hat etwa 1,6 Millionen Gitterpunkte.
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kombiniertes O-, J-Netz
Abb. 6.5: Strukturierte Vernetzung des außenseitigen Heißgas-Kanals
6.3 Randbedingungen
Während die Stoffeigenschaften der in den Berechnungen verwendeten Fluide und Fest-
körper und weitere Annahmen bereits in Abschnitt 6.1 behandelt wurden, müssen zur
Lösung des Gleichungssystems Randbedingungen an allen Rändern des Rechengebiets
vorgegeben werden. Die Randbedingungen können entweder als bekannter Variablen-
wert (Dirichlet Randbedingung) oder als bekannter Fluss bzw. Gradient einer Variablen
(Neumann Randbedingung) vorliegen. Diese beiden Arten werden in Form von physi-
kalischen (Eintritt, Austritt, Wand) oder topologischen Randbedingungen (Symmetrie,
Periodizität, Festkörperoberfläche) formuliert (Grotjans (1999)). Schließlich ist noch eine
Anfangsbedingung als Startlösung bzw. eine zeitliche Randbedingung notwendig. Diese
bedarf jedoch hier keiner weiteren Beachtung, da sie von CFX automatisch generiert
wird.
6.3.1 Randbedingungen der Wasserrechnungen
Mit den Randbedingungen der Rechnungen mit Wasser werden die Verhältnisse der
Experimente zur Strömungssichtbarmachung reproduziert. Dazu wird das Totaldruck-
verhältnis auf Πt = 1, 19 und die Temperatur auf TW = 298, 15 K festgesetzt. Die
Eintrittsbedingungen für beide Eintritte in die Gasturbinenschaufel ergeben sich damit
zu einem Totaldruck von pt,Ein,W = 119 kPa bei einem Anströmwinkel von 90 ◦ und
der genannten Wassertemperatur. Der Turbulenzgrad am Eintritt wird auf 1% festge-
legt. Entsprechend der atmosphärischen Umgebungsbedingung des Prüfstands erfüllt
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die Austrittsbedingung an der Hinterkante und an der Blattspitzenausblasung einen
konstanten mittleren statischen Austrittsdruck von pAus,W = 100 kPa. Aufgrund der
isothermen Zustände im Prüfstand, die mit Hilfe der Temperaturregelung realisiert wer-
den, werden die Wände als adiabat angenommen, ferner gilt dort die Haftbedingung.
Die in Abschnitt 6.2 genannte Verlängerung des Rechengebiets am Hinterkantenaustritt
dient nur der Vermeidung von Ablösungen in der Austrittsebene und soll keinen zusätz-
lichen Druckverlust hervorrufen. Daher sind dort die Wände als reibungsfrei definiert.
Diese Parameter werden für alle Geometrievariationen konstant gehalten.
6.3.2 Randbedingungen der CHT-Rechnungen
Da die CHT -Rechnungen den Heißgas-Gitterprüfstand abbilden sollen, werden die
Randbedingungen weitestgehend von diesem übernommen. Sie entsprechen typischen
Verhältnissen in einer Gasturbine.
Am Kühlluft-Eintritt wird mit dem Druckverhältnis für die Basiskonfiguration zunächst
eine Reynolds-Zahl von etwa 50 000 eingestellt. Dazu ist für die Eintritte des Kühlluft-
massenstroms der Totaldruck auf pt,Ein,K = 586 kPa bei normaler Anströmung einge-
stellt. Dieser Totaldruck wird dann wieder über die Geometrievariation konstant gehal-
ten. Die Temperatur der Kühlluft beträgt TEin,K = 688, 15 K. Um für den Heißgas-
Massenstrom eine Eintritts-Machzahl von MEin,HG = 0, 2 zu erreichen, was einem
Eintrittsmassenstrom von m˙Ein,HG = 0, 88
kg
s
pro Teilung entspricht, wird der Total-
druck auf pt,Ein,HG = 727 kPa gesetzt. Dabei hat die inzidenzfreie Anströmung einen
Zuströmwinkel von 41, 3 ◦ zum Turbinenprofil. Mit einer Festlegung des Totaldrucks
als Eintrittsbedingung ergibt sich vorteilhaft ein ausgebildetes Profil im Eintritt statt
eines Blockprofils bei Festlegung eines konstanten Massenstroms oder einer konstan-
ten Eintrittsgeschwindigkeit. Am Eintritt wird ein Temperaturprofil entsprechend der
Ausströmverhältnisse der Prüfstands-Brennkammer, wie von Derrar (2005) gemessen,
implementiert. Die Verteilung ist so parallel verschoben, dass sich im Flächenmittel ei-
ne Totaltemperatur von 1230K ergibt. Sie weist im unteren Drittel ein Maximum von
1625K auf und fällt zu den Wänden hin jeweils auf 750K ab. Der Turbulenzgrad ist
für alle Eintritte auf 1% festgelegt. Die Austrittsbedingung ist für alle Austritte auf
pAus = 500 kPa gesetzt. Am Hinterkantenaustritt der Schaufel liegt eine Schnittstelle
zwischen den beiden Fluiden. Da hier unterschiedliche Netz-Topologien aufeinander tref-
fen, müssen die Flüsse beim Übergang interpoliert werden. Aufgrund der Verwendung
der Stoffdaten von Luft für das Heißgas ergaben sich keine zusätzlichen Mischungseffek-
te einer Mehrstoffströmung. Um den Gitterprüfstand vereinfacht nachzubilden, werden
60
6.4 Konvergenzkriterien
die Seiten des Kanals als periodische Ränder definiert, sodass sich ein idealisiertes un-
endliches Schaufelgitter ergibt, von dem nur eine Teilung berechnet wird.
Zwischen dem Heißgas und dem Festkörper sowie zwischen dem Festkörper und der
Kühlluft befindet sich als Schnittstelle eine Oberfläche zwischen Fluid und Festkörper.
An dieser wird der Wärmeübergang berechnet. An der Gehäusewand werden hierzu
zwei verschiedene Randbedingungen verglichen. In einer vereinfachenden Annahme, die
in Abb. 6.6 gezeigt ist, sind die Wände des Heißgas-Kanals adiabat (Rechnung ohne
Gehäuse). Für eine zweite Serie sind die Gehäusewände als Festkörper in die Rechnungen
mit eingebunden, sodass auch hier ein Wärmeübergang stattfindet und die adiabate
Randbedingung auf deren Außenseite verlagert ist, wie in Abb. 6.7 zu sehen (Rechnung
mit Gehäuse). Für alle Wände gilt die Haftbedingung.
Auch die konjugierten Wärmeübertragungsrechnungen werden für alle Geometrievaria-
tionen unter denselben Randbedingungen durchgeführt.
6.4 Konvergenzkriterien
Um die Konvergenz von Rechenergebnissen zu beurteilen, dienen in erster Linie die Resi-
duen der Iterationen, die bei CFX normiert werden. Die Maximalwerte sollten unterhalb
von 10−4 und die quadratischen Mittelwerte etwa zwei Größenordnungen unter den je-
weiligen Maximalwerten liegen. Dieses Kriterium wird für die vorliegenden Rechnungen
von Schaufelinnenkonturen weder in Wasser noch mit konjugierter Wärmeübertragung
erfüllt. Die maximalen Residuen liegen durchgängig in der Ordnung 10−1 und befinden
sich in den Abströmgebieten hinter den Trennstegen. Als Grund für diese schlechte Kon-
vergenz wird die Komplexität der abzubildenden Strömung mit mehreren Ablösestellen
und konvergent-divergenten Düsen angenommen. Ausführliche Untersuchungen hierzu
sind bei Hoffmann (2009), Schöneberg (2008) und Silva (2009) und in Anhang A.3 zu
finden.
Daher dienen als Kriterien einer konvergierten Rechnung die Kontinuität der globalen
Erhaltungsgleichungen. Die berechneten Impulse, Massenströme und die turbulenten
und energetischen Größen werden nach jeder Rechnung bilanziert, und es wird eine Ab-
weichung < 0, 01% erlaubt. Des Weiteren werden Zielgrößen definiert, für die gefordert
wird, dass sich der Mittelwert der Schwankungen nicht mehr ändert. In den isothermen
Rechnungen ist die Reynolds-Zahl am Eintritt in die Kühlkanäle die Zielgröße. Bei den
CHT -Rechnungen kommen der Massenstrom am Eintritt in das Schaufelgitter und die
mittlere Schaufeltemperatur hinzu.
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adiabat
Eintritt,
Heißgas
Eintritt,
Kühlluft
Austritt,
Heißgas
Austritt, Blattspitze
Austritt,
Hinterkante
Abb. 6.6: Randbedingungen der konjugierten Rechnungen mit adiabater Gehäusewand
(Basis-Konfiguration, transparente Darstellung)
m˙K , Tt,K
m˙HG, Tt,HG
Eintritt,
Heißgas
Eintritt,
Kühlluft
Austritt,
Heißgas
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Austritt,
Hinterkante
adiabat
Abb. 6.7: Randbedingungen der konjugierten Rechnungen inklusive Gehäuse
m˙K , Tt,K
m˙HG, Tt,HG
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Mit den vorgestellten experimentellen und numerischen Methoden werden die verschie-
denen Innengeometrien für Gasturbinenschaufeln verglichen. Dazu werden zunächst die
Rechnungen mit Wasser mithilfe der Farbeinspritz-Versuche zur Strömungssichtbarma-
chung anhand der Betriebspunkte und der Totwassergebiete validiert. Detaillierte Un-
tersuchungen der internen Strömungen und der Auswirkungen auf den Wärmeübergang
innerhalb der Schaufel werden dann sowohl mittels der Wasser-Rechnungen als auch der
Conjugate Heat Transfer-Rechnungen (CHT ) für die Vorderkanäle, den Hinterkanten-
bereich und die Blattspitze angestellt. Mit der zusätzlichen thermischen Information auf
dem Schaufelprofil durch die äußere Heißgas-Strömung werden dann die Temperatur-
verteilungen im Festkörper numerisch analysiert.
7.1 Betriebspunkte
Der Betriebspunkt der Innenströmung wird durch die Reynolds-Zahl und das Druck-
verhältnis bestimmt. Die Außenströmung der CHT -Rechnungen ist durch die Austritts-
Machzahl, das Druckverhältnis und die Eintritts-Totaltemperatur definiert. Während
die Betriebspunkte der Innenströmungen über die Geometrievariation und zwischen den
Wasser- und Heißgas-Modellen variieren, bleibt die Außenströmung aufgrund der unver-
änderten Randbedingungen und Turbinenprofil-Geometrie nahezu konstant.
In Abb. 7.1 sind die Betriebspunkte der Innenströmungen aller betrachteten Fälle für
die Experimente (Exp.), die Wasser-Rechnungen (CFD W.) sowie die CHT -Rechnungen
ohne (CHT) und mit Einbindung des Festkörper-Gehäuses (CHT, m.G.) dargestellt.
In den Versuchen ergibt sich bei der Basis-Konfiguration für eine Reynolds-Zahl von
50 076, 2 ein Druckverhältnis von 1, 1932. Das daraufhin auf 1, 19 festgesetzte Druck-
verhältnis führt in der Geometrievariation zu Reynolds-Zahlen zwischen 41 373, 6 und
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Abb. 7.1: Betriebspunkte der Innenströmungen
51 135, 1. Die Reynolds-Zahl von Variation D ist mit Abstand am niedrigsten, da die
verschlossenen Blattspitzen-Ausblasungen zu einem geringeren Austritts-Querschnitt
führen, sodass bei konstantem Druckverhältnis der Durchfluss sinken muss. Die an-
deren Konfigurationen zeigen Reynolds-Zahlen im Bereich von 50 000. Damit ist der
Strömungswiderstand ähnlich zur Basis-Konfiguration. Die Wasser-Rechnungen geben
die Betriebspunkte der Versuche relativ gut wieder, mit Ausnahme der Variation D.
Hier wird die Reynolds-Zahl mit 45 012, 4 um fast 9% überschätzt. Also unterschätzt
die Rechnung den resultierenden Druckverlust bei Verschließung der Blattspitzen-
Ausblasungen. Die Betriebspunkte der Innenströmungen in den CHT -Rechnungen kor-
relieren gut mit den Modellierungen in Wasser, wobei das Druckverhältnis jeweils für
die Basis-Konfiguration so angepasst wurde, dass sich am Eintritt Re = 50 000 einstellt.
Für die Rechnungen mit Gehäuse ergibt sich ein größeres Druckverhältnis, da hier auch
die Kanalführung der Blattspitzen-Ausblasung abgebildet ist. Lediglich die Simulation
der Variation C in der Serie mit Gehäuse weist eine relativ hohe Reynolds-Zahl von
53 098, 8 auf.
Für die Außenströmung der CHT -Rechnungen ist das Druckverhältnis zu Πt,HG = 1, 454
gesetzt, die adiabate Mischungstemperatur am Eintritt beträgt Tt,Ein,HG = 1379, 1K.
Dies resultiert in Ein- und Austritts-Mach-Zahlen vonMEin,HG = 0, 209 undMAus,HG =
0, 721. Die Reynolds-Zahl am Eintritt auf Basis der Sehnenlänge von 73, 47mm beträgt
ReEin,HG = 262 267. Diese Parameter bleiben für alle Rechnungen ohne und mit Gehäuse
nahezu konstant.
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Innerhalb der Gasturbinenschaufel werden für das Kühlfluid die Strömungsphänomene
und deren Auswirkungen auf den Wärmeübergang analysiert. Dazu werden als erstes
die Totwasser der Strömung betrachtet und dann die Bereiche der Vorderkanäle, der
Hinterkante und der Blattspitze näher untersucht.
7.2.1 Rezirkulationsgebiete
Mit den Experimenten zur Strömungssichtbarmachung werden in erster Linie die Tot-
wassergebiete identifiziert. Diese werden durch die Rechnungen gut wiedergegeben und
in ihrer Größe verglichen. Während hier die Ergebnisse der Wasserrechnungen gezeigt
werden, entsprechen die Totwassergebiete der CHT -Rechnungen den Wasser-Modellen.
Die zugehörigen Videos der Versuche sind in Anhang C auf dem beiliegenden Datenträ-
ger zu finden.
Eine gesamte Ansicht der Innenströmung aus der Wasserrechnung für die Basiskonfigu-
ration ist im Mittelschnitt in Abb. 7.2 gezeigt. Gut zu erkennen sind drei große Rezir-
kulationen, eine direkt nach der Umlenkung zwischen den Vorderkanälen, eine zweite im
Schaufelfuß sowie eine dritte vor der Pin Fin Matrix. Des Weiteren sind kleine Ecken-
wirbel erkennbar, sowohl an der Vorderkante unmittelbar unterhalb der Blattspitze als
Totwassergebiete
Eckenwirbel
Abb. 7.2: Rezirkulationsgebiete im Mittelschnitt (CFD-Rechnung Wasser, Basis)
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auch im Schaufelfuß neben dem zweiten Eintritt. Außerdem lässt sich in dieser Darstel-
lung ablesen, dass der Großteil des Massenstroms aus den Vorderkanälen kommend den
Schaufelfuß passiert und die Schaufel an der Hinterkante im Fußbereich verlässt, wo die
Geschwindigkeit ihr Maximum erreicht.
Das Totwasser vor der Pin Fin Matrix ist für die Basis-Konfiguration in Abb. 7.3
mittels Farbeinspritzung sichtbar gemacht. Die entsprechenden Videoaufnahmen sind
in den Dateien Basis 05 und Basis 06 (Anhang C) zu finden. Die Strömung löst
bei der Umlenkung um den zweiten Trennsteg an dessen scharfer Kante ab. Der re-
sultierende Ablösewirbel erstreckt sich über die gesamte Länge bis zur Blattspitze und
füllt den Raum bis zur Pin Fin Matrix. Damit misst er 200 mm x 35 mm. Für die
Wärmeübertragung im Mittelbereich der Schaufel wird durch dieses Totwasser eine er-
hebliche Beeinträchtigung erwartet, da die Zufuhr frischen Kühlmediums unterbunden
wird. Um die Größe der Rezirkulationen in den Strömungssichtbarmachungen abzule-
Totwassergebiet
Abb. 7.3: Totwasser vor der Pin Fin-Matrix (Exp., Basis)
Abb. 7.4: Totwasser vor der Pin Fin-Matrix mit Stromlinien aus CFD (Basis)
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sen, sind die Aufnahmen mit den Konturen des CAD-Modells und für den Vergleich mit
den CFD-Rechnungen mit deren Stromlinien überlagert worden. Eine solche Darstellung
ist exemplarisch in Abb. 7.4 gezeigt. Dadurch erkennt man, dass die Wirbelgrößen in
Experiment und Simulation übereinstimmen.
Für die Geometrievariation D ist dieses Totwasser identisch. Hingegen stellt sich in den
Variationen A und B ein schmalerer Wirbel mit 200 mm x 20 mm ein. Für Variation A
ist dies in Abb. 7.5 und im Video Variation A 01 zu erkennen. Bei Variation B
sieht es in der Simulation analog aus, experimentell wurde diese Geometrievariation
nicht untersucht. Die Ursache für die abweichende Rezirkulation liegt in der zur Basis-
Konfiguration unterschiedlichen Abströmung des zweiten Vorderkanals, die für beide
Variationen A und B sehr ähnlich ausfällt, wie in Abschnitt 7.2.2 diskutiert wird.
Im Gegensatz dazu wird mit der Durchströmung der Durchbrüche in Variation C eine
Auflösung der Rezirkulation erzielt und damit eine verbesserte Anströmung der Pin Fin
Matrix, wie anhand der numerischen Simulation in Abb. 7.6 erkennbar ist. Insgesamt
fließen 20% des gesamten Massenstroms durch die Verbindungen zur Hinterkante, der
mit 5, 6%, 5, 5%, 4, 0% und 4, 9% sehr gleichmäßig auf die vier Bohrungen verteilt ist.
Abb. 7.5: Rezirkulationsgebiete im Mittelschnitt (CFD-Rechnung Wasser,
Variation A)
Abb. 7.6: Strömung in Durchbrüchen im Mittelschnitt (CFD-Rechnung Wasser,
Variation C)
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Dies wurde durch eine lineare Aufweitung der Durchbrüche vom ersten bis zum vierten
in Strömungsrichtung erreicht, um das sinkende Druckniveau auszugleichen. Der vierte
Durchbruch ist gegenüber dem ersten um ca. 80% vergrößert. In der CHT -Rechnung
treten nur 16, 7% des Kühlluft-Massenstroms durch die Bohrungen, dieser ist aber sehr
ähnlich verteilt, sodass durch die dritte Verbindung etwas weniger strömt als durch die
anderen.
Die Durchströmung wird im Experiment bestätigt, wie in Abb. 7.7 und im Video
Variation C 06 vor allem für die dritte Bohrung zu sehen ist. Unmittelbar hinter
den Durchbrüchen entstehen in den Zwischenräumen kleinere Totwassergebiete, wie in
Abb. 7.8 und in den Videos Variation C 01, Variation C 02 und Variation C 03
gezeigt wird. Es lässt sich aber auch erkennen, dass die Pin Fin Matrix trotzdem durch
die Durchbrüche angeströmt wird. Somit ist zum einen die Versorgung des Mittelteils
DurchbrücheEinspritzung
Abb. 7.7: Strömung in Durchbrüchen (Exp., Variation C)
Durchbrüche
Abb. 7.8: Strömung hinter Durchbrüchen (Exp., Variation C)
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der Schaufel mit frischem Fluid und zum anderen die Anströmung der Pin Fin Matrix
zur jeweiligen Erhöhung der Wärmeübertragung verbessert worden.
Die Rezirkulation im Plenum des Schaufelfußes ist für die Basis-Konfiguration mittels
Farbeinspritzung in Abb. 7.9 sowie in den Videos Basis 01 und Basis 02 dargestellt.
Sie wird vor allem durch den zweiten Eintritt mit etwa 6% des Gesamtmassenstroms
laut CFD-Rechnung gespeist. Der Durchmesser von etwa 80mm stimmt gut zwischen
Experiment und CFD überein. Man erkennt in der Aufnahme der Farbeinspritzung ei-
ne deutliche Trennlinie zum klaren Wasser, das aus den Vorderkanälen tritt und zur
Hinterkante hin umgelenkt wird, wie es bereits die Stromlinien der CFD-Rechnung in
Abb. 7.2 andeuten. Das Fluid dieses Wirbels selbst strömt schließlich entlang der Hin-
terkante zum dortigen Austritt in unmittelbarer Schaufelfußnähe. Während das Tot-
wasser im Mittelteil der Schaufel nachteilig für den dortigen Wärmeübergang ist, ist
der Schaufelfuß nicht direkt dem heißen Verbrennungsgas ausgesetzt. Daher ist dieser
Wirbel von geringerer Bedeutung. Stattdessen scheint es sinnvoll, das Plenum nicht mit
Schaufelmaterial aufzufüllen, da sich dieses ungleichmäßig aufheizen und thermische
Spannungen hervorrufen würde.
Strömung aus Vorderkanälen Totwassergebiet
Abb. 7.9: Totwasser hinter zweitem Eintritt (Exp., Basis)
Der Wirbel ist nahezu unabhängig von der Geometrie. Für die Rechnung von Variati-
on B ist er mit einem Durchmesser von 60mm etwas kleiner, was mit einem geringeren
Massenstrom im zweiten Eintritt von 5, 6% korreliert. Er erklärt sich durch einen gerin-
geren Druckverlust im zweiten Vorderkanal mit den Dimples, wodurch das Druckniveau
an dessen Austritt etwas höher liegt als bei den anderen Konfigurationen. Zwar ist in
der Variation D der Massenstrom am Eintritt 2 mit 6, 2% leicht erhöht, doch bleibt die
Größe der Rezirkulation gegenüber der Basis-Konfiguration konstant.
Im zweiten Vorderkanal befindet sich hinter der Umlenkung eine Strömungsablösung,
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die für die Basis-Konfiguration mit der Farbeinspritzung in Abb. 7.10 und in dem Vi-
deo Basis 07 wiedergegeben wird. Mit einer Größe von etwa 50 mm x 15 mm (L xB),
die durch die Simulation bestätigt wird, blockiert sie den Kanal um ca. 40%. Sowohl
in der Aufnahme als auch im CFD-Schnitt (vgl. Abb. 7.2) erkennt man, dass sich die
Ablösung auch in die Umlenkung auf die Stirnfläche des vorderen Trennstegs erstreckt.
Die Ablösung erreicht diese Größe aufgrund der scharfkantigen Geometrie und für eine
Reduzierung müssen die Kanten abgerundet werden, wie es bei Gußteilen der Fall ist,
aus denen Gasturbinenschaufeln bestehen. Trotz der sehr unterschiedlichen Sekundär-
strömungen innerhalb der Geometrievariation bleibt die Ablösung konstant und zeigt in
ihrer Größe keine merkliche Veränderung.
Ablösegebiet
Abb. 7.10: Ablösung in zweitem Vorderkanten-Kanal (Basis)
Die Rezirkulationsgebiete beeinflussen makroskopisch die Strömung und damit den Wär-
meübergang innerhalb der Gasturbinenschaufel. Die Ablösung nach der Umlenkung in
den Vorderkanälen bewirkt vor allem eine Blockade zu Beginn des zweiten Kanals und
damit eine kurzfristige Geschwindigkeitserhöhung. Es ist aufgrund des scharfkantigen
Modells mit 40% der Kanalbreite stark ausgeprägt. Das Totwasser im Schaufelfuß nimmt
mit einem Durchmesser von 80mm diesen fast vollständig ein. Es wird hauptsächlich
vom zweiten Eintritt gespeist und verdrängt den Fluidstrom aus den Vorderkanälen hin
zur Hinterkante. Die Rezirkulation im Hinterkanten-Plenum unterbindet die seitliche
Anströmung der Pin Fin Matrix und wird als Einzige in der Geometrievariation wesent-
lich modifiziert. In Variation C eliminieren die Durchbrüche das große Totwasser und
bewirken eine seitliche Anströmung der Pin Fin Matrix trotz Bildung kleinerer Wirbel.
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7.2.2 Sekundärströmungen und Wärmeübergang in den
Vorderkanälen
Aufgrund der hohen Turbulenz der Strömung eignen sich die Experimente nicht zur
Darstellung von Sekundärströmungen, abgesehen von Rezirkulationen. Die Farbe dissi-
piert fast augenblicklich, sodass keine weiteren Phänomene sichtbar werden. Daher kom-
men zur Analyse der Sekundärströmungen in den Vorderkanälen die CFD-Rechnungen
zur Anwendung. Es werden sowohl Längswirbelstrukturen als auch Ablösewirbel analy-
siert. Mittels der CHT-Rechnungen können die Auswirkungen auf die Wärmeübertra-
gung quantifiziert werden. Die Wasser- und die CHT -Rechnungen zeigen bezüglich der
Sekundärströmungen eine qualitative Übereinstimmung. Entsprechend der Reynolds-
Ähnlichkeit liegt lediglich das Niveau der Geschwindigkeiten für die CHT -Rechnungen
um den Faktor 50 höher.
In Abb. 7.11 sind die verschiedenen Schnittebenen für die Auswertungen dargestellt.
Mit den Querschnittsebenen an den Enden der Vorderkanäle (rot) werden die entwickel-
ten Längswirbel in den Kanälen visualisiert, die Längsschnitte S1 – S12 (grün) zeigen
Ablösewirbel mit einer Rotationsachse quer zur Hauptströmungsrichtung und die blauen
Ebenen stellen die Begrenzung für die Parameterberechnung dar.
Schnittebenen für
Längswirbel
Darstellung
der
Begrenzungen der
Parameter-Berechnung
Längsschnitte
S1
S6
S12
S7
Abb. 7.11: Schnittebenen für Längswirbel-Darstellung (rot), Längsschnitte in Vorder-
kanälen (grün) und Begrenzungen zur Parameterberechnung (blau)
Für die Basis-Konfiguration der Wasser-Rechnungen sind die Querschnittsebenen an
den Enden der Vorderkanäle mit der Sekundärgeschwindigkeit und den zugehörigen
Stromlinien in Abb. 7.12 veranschaulicht. Deutlich erkennbar sind jeweils zwei gleich-
läufige Längswirbel in beiden Kanälen. In Wandnähe ergeben sich entsprechend hohe
Sekundärgeschwindigkeiten, besonders im zweiten Kanal. Im ersten Kanal bildet sich
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zwischen den beiden Wirbeln außerdem auf der Druckseite ein kleinerer, gegenläufi-
ger Längswirbel. Obgleich gekreuzt angeordnete Rippen in einem Rechteck-Kanal einen
einzigen großen Längswirbel generieren, entstehen hier aufgrund der gekrümmten Ka-
nalwände zwei Wirbel. Im ersten Kanal strömt das Fluid entlang der druckseitigen Wand
in Richtung Vorderkante und wird durch die Krümmung in Richtung der Kanalmitte
transportiert. Dort trifft es auf das saugseitig entgegen strömende Fluid, und es separie-
ren die zwei Längswirbel. Analog tritt das gleiche Phänomen im zweiten Kanal auf, wo
das Fluid druckseitig zum hinteren Steg transportiert wird. Dadurch wird unter Einbe-
ziehung der Wärmeübertragung in beiden Kanälen das wandnahe, aufgeheizte Fluid mit
der kühlen Kernströmung vermischt, was den Wärmeübergang unterstützen sollte. Die
höheren Sekundärgeschwindigkeiten im zweiten Kanal ergeben sich aus der Überlage-
rung mit den von der Umlenkung induzierten Dean-Wirbeln. Diese werden aber schnell
von den durch Rippen aufgeprägten Sekundärströmungen überlagert und sind in der
gezeigten Ebene nicht mehr sichtbar.
Abb. 7.12: Sekundärströmungen in Vorderkanten-Kanälen (CFD-Rechnung Wasser,
Basis)
Als Vergleich zur Basis-Konfiguration sind die Querschnittsebenen der Geometrieva-
riationen in Abb. 7.13 dargestellt. Mit derselben, gekreuzten Rippen-Anordnung, wie
für die Basis-Konfiguration, ergeben sich die gleichen Längswirbel im ersten Kanal der
Variation C (Abb. 7.13c) und in den Kanälen von Variation D (Abb. 7.13d).
Für den zweiten Kanal der Variation C (Abb. 7.13c) ist die Längswirbelstruktur der
gekreuzten Rippen verfälscht, da die Entwicklung der Sekundärströmungen stark von
den Durchbrüchen beeinträchtigt wird. Die Strömung durch die Verbindungen provo-
zieren eine Sekundärströmung in Richtung des hinteren Stegs. Der eine Längswirbel
reduziert sich in Richtung der Vorderkante. Zum Ende des Kanals entwickelt sich auf
der Druckseite ein gegenläufiger Längswirbel, der einen Großteil des Kanals einnimmt.
Hier zeigt sich auch der einzige qualitative Unterschied zu den CHT -Rechnungen, da in
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(a) Variation A (b) Variation B
(c) Variation C (d) Variation D
Abb. 7.13: Sekundärströmungen in Vorderkanälen der Geometrie-Variationen (CFD-
Rechnungen Wasser)
diesen der Längswirbel in der Mitte den Kanal schließlich komplett ausfüllt. Aufgrund
des abgezweigten Massenstroms liegt das Niveau der Sekundärströmungen niedriger als
bei den anderen Konfigurationen.
Mit den parallel versetzten Rippen von Variation A, die in Abb. 7.13a abgebildet sind,
stellt sich in beiden Kanälen das für diese Anordnung typische Strömungsbild zwei-
er gegenläufig rotierender Längswirbel ein. Wieder ergibt sich wegen der gekrümmten
Kanalwand eine Veränderung der Form, sodass die beiden Wirbel den Kanal diagonal
teilen, anstatt längs wie üblich. Die druckseitige Strömung löst vor Erreichen der Vor-
derkante (bzw. des hinteren Stegs für den zweiten Kanal) ab, kehrt um und wird zur
Saugseite hin verdrängt. Dort prallt sie frontal auf die der Rippe folgenden Strömung
und wird diagonal durch das Zentrum des Kanals abgelenkt. An der rückwärtigen Wand
teilt sie sich in Richtung beider Längswirbel. Die gleiche Wirbelstruktur entwickelt sich
im ersten Kanal der Variation B (Abb. 7.13b), die ebenfalls parallel versetzte Rippen
aufweist.
Im zweiten Kanal der Variation B wird von den Dimples keine dominierende Längswir-
belstruktur induziert. Stattdessen erzeugt die Umlenkung eine Dean-Wirbelstruktur, die
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allerdings wegen der gekrümmten Kanalwand und dem großen Ablösegebiet hinter der
Umlenkung nicht voll ausgebildet wird. Das Fluid wird in der Kanalmitte in Richtung
des hinteren Stegs transportiert und strömt über den Dimples zurück. Dieser Längswir-
bel nimmt schnell den ganzen Kanal ein und in den Ecken über den Dimples formen
S1 S2 S3 S4 S5 S6
Ablösung
hinter Rippe
(a) Kanal 1
S7 S8 S9 S10 S11 S12
Ablösung
hinter Rippe
(b) Kanal 2
Abb. 7.14: Rotation rot (~v) und “Streamwise Vorticity” ωSW in den Vorderkanälen
(CHT, Basis), Positionen der Schnittebenen gezeigt in Abb. 7.11
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sich zwei gegenläufige Wirbel, wie zu sehen.
Um Ablösewirbel hinter den Rippen zu veranschaulichen, sind die Längsschnitte für die
Vorderkanäle der Basis-Konfiguration (CHT) in Abb. 7.14 abgebildet. Die Position
der Längsschnitte ist in Abb. 7.11 gegeben. Zur Darstellung dienen für Stromlinien die
Rotation der Geschwindigkeit
rot (~v) = ∇× ~v =


∂vZ
∂y
− ∂vY
∂z
∂vX
∂z
− ∂vZ
∂x
∂vY
∂x
− ∂vX
∂y

 (7.1)
und als Farbschema die Wirbelstärke in Strömungsrichtung (engl.: “Streamwise Vorti-
city”)
ωSW = rot (~v) ·
~v
|~v|
. (7.2)
In beiden Kanälen sind hinter den Rippen Rotationen erkennbar, in denen die “Stream-
wise Vorticity” ihr Maximum erfährt. Über den so identifizierten Ablösewirbeln bilden
sich gegenläufige Rotationen über die komplette Kanalbreite bis zu den gegenüberliegen-
den Rotationsstrukturen. Für die hervorgehobenen Fälle sind die Rotationen besonders
ausgeprägt zu sehen. Im zweiten Kanal sind die Maxima der “Streamwise Vorticity”
hinter den Rippen ausgeprägter, als im ersten. Dies deckt sich mit den höheren Sekun-
därgeschwindigkeiten der Darstellung in den Querschnittsebenen.
Die beschriebene Anordnung der Ablösungen hinter den Rippen mit anschließender Wie-
deranlegung entsteht analog auch in den berippten Kanälen der Geometrievariationen,
jeweils entsprechend der dortigen Rippenanordnung. Einzige Ausnahme bildet der zwei-
te Kanal der Variation B mit den Dimples. Hier bilden sich nur in den Vertiefungen
Abb. 7.15: Strömung über Dimples im zweiten Vorderkanal (CHT, Variation B)
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Rezirkulationen, die in Abb. 7.15 dargestellt sind. Der übrige Kanal wird durch die
von der Umlenkung induzierten Längswirbel bestimmt.
Um den Einfluss der diskutierten Sekundärströmungen auf den Wärmeübergang zu ver-
anschaulichen, sind in Abb. 7.16 die lokalen Nu/Nu0-Verteilungen in den Vorderkanä-
len für die Basis-Konfiguration wiedergegeben. In dem Nusselt-Zahl-Verhältnis wirdNu0
am jeweiligen Kanaleintritt gebildet, die Fluidtemperatur TB in Nu wird lokal entlang
des Kanals bestimmt. Als zusätzliche Information sind die Wandstromlinien dargestellt.
Auf den Rippen sind aufgrund der Exposition in der Strömung sehr hohe Werte von über
3 zu finden, dies ist in der Abbildung wegen der Anstellung der Rippen nicht überall
leicht zu erkennen. Weitere Maxima von gleichem Niveau liegen jeweils stromabwärts
der Rippen und entfernen sich entlang der Rippen weiter stromab von diesen. Sie liegen
genau auf den Wiederanlegelinien der Ablösewirbel hinter den Rippen. Die Wiederan-
legung der Strömung wird dort durch die Wandstromlinien gekennzeichnet, die entlang
der Maxima divergent verlaufen. Da die Grenzschichtdicke auf den Wiederanlegelinien
Null ist, wird der Wärmeübergang erhöht. Jeweils am Ende der Wiederanlegung bzw.
hinter dem stromabwärts gerichteten Rippenende formen die Wandstromlinien einen
Kanal 1 Kanal 2
SS DSHK VK SS DSHK
Durchströmungsrichtung
Abb. 7.16: Nu/Nu0-Verteilung der Vorderkanäle mit Wandstromlinien (CHT, Basis)
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Wirbel an einer Stelle niedrigen Wärmeübergangs. Dort löst sich der Ablösewirbel auf
und es entsteht eine Strömungsablösung von der Wand. Weitere lokale Maxima sind an
den Stirnseiten in Richtung Vorderkante (VK) und Hinterkante (HK) jeweils vor den
Rippen zu finden, wo die Strömung auf die Wand prallt.
Im ersten Kanal sind die Maxima der Wiederanlegung nicht so ausgeprägt wie im zweiten
Kanal und auf der Saugseite (SS) des ersten Kanals liegt das Niveau noch niedriger.
Dies spiegelt ebenfalls die Beobachtungen der Sekundärgeschwindigkeiten wider, die im
zweiten Kanal größer sind als im ersten. Außerdem liegt ein Maximum im zweiten Kanal
auf der Druckseite (DS) nach der Umlenkung. Die Umlenkung formt einen Dean-Wirbel,
der das Fluid zur rückwärtigen Wand (HK) transportiert und in Richtung Saug- und
Druckseite umlenkt, wo es durch den Aufprall den Wärmeübergang verbessert. Auf der
Druckseite fällt die Erhöhung stärker aus, da dorthin mehr Fluid transportiert wird.
DS
Abb. 7.17: Nu/Nu0-Verteilung an Dimples im zweiten Vorderkanal (CHT,
Variation B)
Für die berippten Kanäle der Geometrievariation sind die lokalen Nu/Nu0-Verteilungen
analog zur gezeigten Basis-Konfiguration, jeweils entsprechend der Rippenanordnung.
Deshalb wird hier auf deren Darstellung verzichtet. Sowohl die Verteilung der Maxi-
ma und Minima als auch das Niveau sind sehr ähnlich. Einzig im zweiten Kanal der
Variation A sind auf der Druckseite die Maxima stärker ausgeprägt. Für den zweiten
Kanal der Variation B ist die Nu/Nu0-Verteilung auf der Druckseite mit den Dimples
in Abb. 7.17 gezeigt. Die maximalen Werte des Wärmeübergangs liegen in der hinte-
ren Grubenhälfte sowie an der Hinterkante der Dimples in dem Bereich des Aufpralls
der dortigen Rezirkulationen. Des Weiteren ist erkennbar, dass zu Beginn des Kanals
das Gebiet hoher Wärmeübergänge breiter ist und sich stromabwärts verjüngt. Dieses
Ergebnis ist konsistent mit den beobachteten Längswirbeln. In dem Kanal entwickelt
sich ein dominierender Längswirbel. In den Ecken über den Dimples rotieren gegenläufig
zwei kleinere Längswirbel, die zu niedrigeren Nusselt-Zahl-Verhältnissen führen, da das
Fluid in diesen Ecken festgehalten wird, anstatt sich mit der kühleren Kernströmung zu
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Abb. 7.18: Parameter der Vorderkanäle in den CHT-Rechnungen
mischen.
Zum Vergleich der Geometrievariationen eignen sich über die Kanäle gemittelte Parame-
ter, die in Abb. 7.18 aufgetragen sind. Für Druckverlust und Wärmeübergang werden
das Reibungsbeiwert- sowie das Nusselt-Zahl-Verhältnis herangezogen. Für die Effizienz
des Wärmeübergangs bezogen auf den Druckverlust dient der Thermal Performance
Parameter. Da die Kennzahlen mit der Reynolds-Zahl korrelieren, wird diese ebenfalls
angegeben.
In allen Konfigurationen liegt Re jeweils in beiden Kanälen auf einem ähnlichen Niveau
(Abb. 7.18a), da zwar der Querschnitt im zweiten Kanal kleiner ist als im ersten, aber
durch die beiden Blattspitzenausblasungen auch Massenstrom abgezapft wird. Einzige
Ausnahme stellt hier Variation D ohne Blattspitzen-Ausblasung dar. Durch den kon-
stanten Massenstrom und den engeren Querschnitt im zweiten Kanal ist Re dort höher
als im ersten. Betrachtet man das Reibungsbeiwert-Verhältnis cf/cf,0 in Abb. 7.18b,
stellt man für die Konfigurationen mit gekreuzten Rippen (Basis, Variation C und D)
fest, dass die Werte nahezu konstant sind, im ersten Kanal in einem Bereich 4, 25−4, 43
und im zweiten Kanal 4, 6− 5. Die leicht höheren Werte im zweiten Kanal erklären sich
durch die höheren Sekundärgeschwindigkeiten aufgrund der Umlenkung. Im Vergleich
dazu liegen die Werte für parallel versetzte Rippen im ersten Kanal in den Variationen A
78
7.2 Interne Strömungen
und B um ca. 50% höher bei etwa 6, 3. Die gegenläufigen Längswirbel erzeugen demnach
einen größeren Druckverlust als die Gleichläufigen. Anders verhält es sich in Variation A
für den zweiten Kanal mit parallelen Rippen, dort beträgt (cf/cf,0)2 = 3, 34 und ist da-
mit 30% niedriger als in der Basis-Konfiguration. Im zweiten Kanal von Variation B
mit den Dimples ist der Reibungsbeiwert erwartungsgemäß niedrig und liegt 74% unter
dem der Basis-Konfiguration. Ein Vergleich der Längswirbel im zweiten Kanal zwischen
den Variationen A und B in Abb. 7.13 zeigt, dass die parallelen Rippen im Vergleich
zum unberippten Fall die Wirbelstruktur nur geringfügig manipulieren. So erklärt sich
auch der niedrige Druckverlust für Variation A.
Die Nusselt-Zahl-Verhältnisse variieren zwischen den Geometrievariationen nur wenig.
Im ersten Kanal liegen sie im Bereich 1, 3− 1, 4, die parallelen Rippen zeigen dabei die
niedrigeren Werte als die gekreuzten Rippen. Im Unterschied dazu liegen die Werte für
(Nu/Nu0)2 im zweiten Kanal je um 22 − 33% höher als im ersten bei 1, 67 − 1, 79.
Die Dimples in Variation B zeigen dabei den niedrigsten Wert, für die Rippen sind
keine großen Diskrepanzen festzustellen. Resultierend liegen die TPP im zweiten höher
als im ersten Kanal. Im ersten Kanal zeigen die parallelen Rippen in Variation A und
B die schlechteste Performance von 0, 70 − 0, 71. Die gekreuzten Rippen der anderen
Konfigurationen liegen mit 0, 83 − 0, 87 aber auch noch deutlich unter 1. Im zweiten
Kanal hingegen befinden sich die Werte der gekreuzten Rippen der Basis-Konfiguration
und der Variation C und D im Bereich 1 − 1, 06. Für die parallelen Rippen erreicht
TPP = 1, 15 und für die Dimples sogar 1, 55. Das höhere Niveau im zweiten Kanal ist
den größeren Nusselt-Zahlen zuzuordnen. Die starken Abweichungen der Variationen A
und B begründen sich jedoch in den niedrigen Reibungsbeiwerten.
Im Vergleich zu Untersuchungen anderer Autoren wie etwa Mahmood et al. (2003) fallen
die Werte für Nu/Nu0 = 1, 3−1, 8 und TPP = 0, 7−1, 6 eher niedrig aus. Lediglich für
die Dimples wird nahezu ein ähnlicher Wert zur Versuchsreihe von Moon et al. (2000)
Tab. 7.1: Parameter der Vorderkanäle in den CHT-Rechnungen
Konfiguration Kanal 1 Kanal 2
Re cf/cf,0 Nu/Nu0 TPP Re cf/cf,0 Nu/Nu0 TPP
Basis 52 020, 1 4, 25 1, 35 0, 83 50 479, 6 4, 77 1, 79 1, 06
Variation A 52 534, 1 6, 33 1, 32 0, 71 51 973, 9 3, 34 1, 73 1, 15
Variation B 54 022, 6 6, 29 1, 29 0, 70 53 556, 0 1, 24 1, 67 1, 55
Variation C 54 083, 6 4, 43 1, 39 0, 84 53 038, 9 4, 64 1, 74 1, 04
Variation D 46 116, 5 4, 30 1, 41 0, 87 51 249, 6 5, 03 1, 72 1, 00
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für TPP erreicht. Dies kann vor allem an der gekrümmten Kanalform liegen, wodurch
die ausgebildeten Längswirbel grundlegend von den aus der Literatur bekannten Formen
abweichen. Da diese den Wärmeübergang wesentlich beeinflussen, ist eine Diskrepanz
zu erwarten. Zusätzlich muss mit einer Unterschätzung des Wärmeübergangs durch
die numerischen Simulationen gerechnet werden, wie es auch andere Autoren, u.a. York
et al. (2005), beschreiben. Schließlich bewirkt die Referenzierung mit der Dittus-Boelter-
Korrelation für den glatten Kanal eine weitere Unterschätzung von Nu/Nu0 für den
ersten und zweiten Kanal um 20 bzw. 30%, wie in einer Betrachtung in Anhang A.2
festgestellt wurde. Jedoch betrifft letztere auch alle anderen Studien, die den gleichen
Referenzwert verwenden.
Zusammenfassend ist festzuhalten, dass die Wärmeübergänge aufgrund stärkerer Se-
kundärströmungen im zweiten Kanal im Mittel 28% höher sind als im ersten. Sowohl
Wärmeübergang als auch Performance sind im ersten Kanal für parallel versetzte Rippen
um 2, 2% bzw. 14, 3% niedriger als für gekreuzte. Im zweiten Kanal liegt entsprechend
des Wärmeübergangs auch die Performance höher. Aufgrund niedrigerer Druckverluste
ergibt sich mit parallel versetzten Rippen eine um 9% bessere Performance und für
die Dimples werden Höchstwerte erzielt, 46% besser als in der Basiskonfiguration. Zur
Übersicht sind die Zahlenwerte noch einmal in Tab. 7.1 gegeben.
7.2.3 Sekundärströmungen und Wärmeübergang in der Pin Fin
Matrix
Wenngleich die Pin Fin Matrix an der Hinterkante nicht selbst Gegenstand einer Para-
metervariation ist, so wirkt sich doch das Einfügen von Durchbrüchen in den zweiten
Trennsteg in der Variation C direkt auf die Pin Fin Matrix aus, da sich die Anströmung
ändert. Neben dem Vergleich dieser beiden Fälle soll grundsätzlich die Strömung und
der Wärmeübergang an der Hinterkante diskutiert werden. Dazu dienen zum einen die
Wasser-Modelle in Experiment und CFD zur Beurteilung der Strömung und zum ande-
ren werden die CHT -Rechnungen für die Analyse des Wärmeübergangs herangezogen.
Ein Überblick der Strömung in der Pin Fin Matrix der Basis-Konfiguration wurde be-
reits in Abb. 7.2 gegeben und kann ebenfalls im Video Basis 03 betrachtet werden.
Darin ist zu sehen, dass der größte Massenstrom in der Nähe des Schaufelfußes aus dem
dortigen Plenum zum Hinterkantenaustritt fließt. Demnach werden vor allem die Pins
in dieser Region angeströmt, dennoch erfahren alle Pins eine Anströmung, wenn auch
mit niedrigeren Geschwindigkeiten. Die Zylinderumströmung ist typisch mit den Phä-
nomenen des Hufeisenwirbels davor und den Rückströmgebieten dahinter. Während die
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(a) Draufsicht (b) Hufeisenwirbel
Abb. 7.19: Anströmung einzelner Pin Fins (CHT, Basis)
Rückströmgebiete bereits in der obigen Abbildung zu sehen sind, erfolgt die Darstellung
eines Hufeisenwirbels in Abb. 7.19 anhand von drei Stromlinien die sich umeinander
drehen.
Zur Auswertung des Wärmeübergangs dient in der Pin Fin Matrix eine Nusselt-Zahl, in
der die Fluidtemperatur als volumetrisches Mittel innerhalb der Schaufel gebildet wur-
de. Ohne eindeutige Durchströmungsrichtung wie in den Vorderkanälen, kann die Bulk
Temperatur nicht bestimmt werden. Durch die Verwendung des Fluid-Mittelwertes wird
die Nusselt-Zahl jedoch im Mittel um einen Faktor von 2, 7 überschätzt. Aufgrund des
sich verjüngenden Kanals bei ungleichmäßiger Anströmung fehlt weiterhin eine empiri-
sche Korrelation für den Bezugswert Nu0, sodass ebenfalls kein Nusselt-Zahl-Verhältnis
gebildet werden kann.
Man erkennt anhand der hohen Nu-Werte in Abb. 7.20 den Bereich erhöhter Fluidge-
schwindigkeit und damit des Großteils des Massenstroms. Weiterhin sind die maximalen
Werte an der Vorderseite der angeströmten Pins gut sichtbar, genauso wie an den Sei-
tenwänden, wo die Hufeisenwirbel das Fluid gegen die Wand richten. Ein schwaches
lokales Maximum ist auf der Saugseite (SS) im Zentrum des Totwassergebietes vor der
Pin Fin Matrix zu beobachten.
Abgesehen von Variation C ist die Strömung in der Pin Fin Matrix für die anderen Geo-
metrievariationen nahezu unverändert. In den Abbn. 7.6 bis 7.8 ist die Anströmung
der Pin Fin Matrix für Variation C aus den Experimenten und der Wasser-Rechnung
belegt. Man sieht, dass der Hauptmassenstrom nach wie vor aus dem Plenum im Schau-
felfuß zur Hinterkante fließt. Zusätzlich entsteht eine seitliche Anströmung, die von den
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DS SS
Abb. 7.20: Nusselt-Zahl-Verteilung in der Pin Fin Matrix (CHT, Basis)
Durchbrüchen gespeist wird und sich etwas zur Blattspitze richtet. Die einhergehende
Nusselt-Zahl-Verteilung ist in Abb. 7.21 gezeigt. Die Nusselt-Zahlen innerhalb der Pin
Fin Matrix sehen sehr ähnlich zur Basis-Konfiguration aus. Allerdings sind deutlich we-
niger Maxima an den Vorderseiten der Pins erkennbar. Der prägnanteste Unterschied
liegt in den Maxima auf der Saugseite hinter den Durchbrüchen, wo die Strömung auf
die Wand prallt.
DS SS
Abb. 7.21: Nusselt-Zahl-Verteilung in der Pin Fin Matrix (CHT, Variation C)
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Die mittleren Nusselt-Zahlen sind für alle Konfigurationen in Abb. 7.22 aufgetragen.
In Variation C ergibt sich für Nu der höchste Wert der Geometrievariation, 5, 7% höher
als bei der Basis-Konfiguration. Variation A und B, die beide eine etwas schmalere
Rezirkulation vor der Pin Fin Matrix aufweisen, liegen vom Wert 1, 9% und sogar 7, 8%
unter der Basis-Konfiguration. Der besonders niedrige Wert für Variation B begründet
sich im fehlenden Maximum im Zentrum der Rezirkulation vor der Pin Fin Matrix.
Variation D zeigt mit einem um 1, 4% niedrigeren Wert ein fast identisches Verhalten
im Vergleich zur Basis. Der Wertebereich der Ergebnisse liegt damit etwa 20% unterhalb
den von Metzger et al. (1982) korrespondierenden Resultaten bei Reynolds-Zahlen von
etwa 8 000 mit Nu ≈ 50. Re wird dazu auf Basis des Zylinderdurchmessers gebildet.
Allerdings ist Re ein Mittelwert, sodass in dem konvergenten Kanal der vordere Bereich
geringere und der hintere Bereich höhere Reynolds-Zahlen erfährt. Da in der Pin Fin
Matrix Nu erheblich von Re abhängt, ist die Abweichung gegenüber der Literatur eher
klein.
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Abb. 7.22: Nusselt-Zahlen der Pin Fin Matrix für alle Konfigurationen (CHT)
Insgesamt ergibt sich im Bereich der Hinterkante mit der Pin Fin Matrix für die Geome-
trievariationen keine Verbesserung des Wärmeübergangs zur Basiskonfiguration. Einzig
in der Variation C mit den Durchbrüchen kann Nu um 5, 7% gesteigert werden, was
vor allem vier Prallkühlungs-Bereichen vor den Pin Fins zugeordnet werden kann. Mit
gekreuzten Rippen in den Vorderkanälen ergibt sich ein breiteres Totwassergebiet vor
der Pin Fin Matrix, einhergehend mit einem 2 − 8, 4% besseren Wärmeübergang, als
bei parallel versetzten Rippen oder Dimples in den Kanälen.
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7.2.4 Blattspitze
Im Bereich der Blattspitze liegt die Umlenkung zwischen den beiden Vorderkanälen.
Dort befinden sich zwei Ausblasungs-Bohrungen. Eine dritte Blattspitzen-Ausblasung
befindet sich im Hinterkantenbereich vor der Pin Fin Matrix. Diese Bohrungen sind in
Variation D verschlossen. An dieser Stelle wird hauptsächlich der Bereich der Umlenkung
hinsichtlich der Strömungen und des Wärmeübergangs diskutiert. Der Blattspitzenbe-
reich der Pin Fin Matrix ist bereits in Abschnitt 7.2.3 beschrieben.
Eckenwirbel Ablösung Rezirkulation
Abb. 7.23: Strömungen im Bereich der Blattspitze (CHT, Basis)
Die Strömung in der Nähe der Blattspitze ist für die Basis-Konfiguration in Abb. 7.23
dargestellt. An der Vorderkante erkennt man den bereits in Abschnitt 7.2.1 angespro-
chenen Eckenwirbel, der jedoch die erste Ausblasung augenfällig nicht blockiert. Ebenso
ersichtlich ist das Ablösegebiet nach der Umlenkung, aufgrund dessen 40% des zwei-
ten Kanals zu Beginn blockiert sind und auf dem verbliebenen Querschnitt die Strö-
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Abb. 7.24: Massenströme der Blattspitzenausblasungen relativ zum Eintrittsmassen-
strom
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mung beschleunigt ist. Weiterhin findet man die Rezirkulation vor der Pin Fin Ma-
trix wieder. Sie liegt genau vor der dritten Ausblasung. Die resultierenden Massen-
ströme der Blattspitzen-Ausblasungen aller Konfigurationen sind relativ zum Eintritts-
Massenstrom sowohl für die Wasser- als auch die CHT-Rechnungen in Abb. 7.24 aufge-
tragen. Darin sieht man, dass die dritte Ausblasung hinter der Rezirkulation mit 2, 17%
(Wasser) bzw. 3, 48% (CHT) deutlich geringer ist als die anderen beiden Ausblasun-
gen. Der Eckenwirbel an der Vorderkante hingegen scheint die erste Ausblasung nicht
merklich zu verringern.
Abb. 7.25: Strömungen im Bereich der Blattspitze (CHT, Variation A)
Abb. 7.26: Strömungen im Bereich der Blattspitze (CHT, Variation C)
Abb. 7.27: Strömungen im Bereich der Blattspitze (CHT, Variation D)
85
7 Analyse der Strömungen und Wärmeübergänge in Turbinenschaufeln
Zum Vergleich ist in Abb. 7.25 die Strömung für Variation A gezeigt. Vorrangiger Un-
terschied zur Basis-Konfiguration ist ein größerer Eckenwirbel an der Vorderkante, der
sich vor allem in der CHT-Rechnung in einem niedrigeren Ausblase-Massenstrom wider-
spiegelt. Die Ursache für den größeren Wirbel liegt in den gegenläufigen Längswirbeln
des ersten Vorderkanals, welche der Hauptströmung bereits die Richtung entsprechend
der Umlenkung aufprägen. Wegen derselben Rippenanordnung der Variation B im ersten
Kanal verhält sich diese im Bereich der Umlenkung analog zur Variation A.
Das Strömungsbild für Variation C in Abb. 7.26 ähnelt in der Umlenkung dem der
Basis-Konfiguration, wie man aufgrund derselben Rippenanordnung in den Vorderkanä-
len erwarten konnte. Der Hauptunterschied findet sich im fehlenden Rezirkulationsgebiet
vor der Pin Fin Matrix, das mit Hilfe der Durchbrüche aufgelöst ist. Dadurch zeigt sich
vor allem eine direkte Anströmung der dritten Ausblasungs-Bohrung. Trotzdem erhöht
sich die Ausblaserate nur unwesentlich auf 2, 57% (Wasser) bzw. 3, 76% (CHT), da der
Massenstrom nach wie vor hauptsächlich zur Hinterkante gerichtet ist. Die Verschlie-
ßung der Blattspitzen-Ausblasung in Variation D hingegen führt augenscheinlich doch zu
keiner Veränderung der Strömung in der Umlenkung, wie in Abb. 7.27 zu beobachten
ist. Das Rezirkulationsgebiet vor der Pin Fin Matrix hingegen ist ausgeprägter.
Zur Bewertung des Wärmeübergangs in der Umlenkung zwischen dem ersten und zwei-
ten Vorderkanal wird ein Nusselt-Zahl-Verhältnis gebildet, dessen Referenzwert Nu0
und deren Fluidtemperatur TB auf dem Austritt des ersten Kanals basieren. Der Wär-
meübergang im Hinterkanten-Bereich wurde bereits in Abschnitt 7.2.3 evaluiert.
SS DSHK
Abb. 7.28: Nu/Nu0-Verteilung in der Umlenkung (CHT, Basis)
Für die Basis-Konfiguration ist die Nu/Nu0-Verteilung in Abb. 7.28 dargestellt, der
Wertebereich stimmt mit dem der Vorderkanäle überein. In der Abbildung sind zwei aus-
geprägte Maxima im rückwärtigen Bereich an der Hinterkante und auf der Druckseite
sichtbar, die vom dortigen Aufprall der Hauptströmung verursacht werden. Ein drittes,
kleineres Maximum befindet sich druckseitig direkt vor der ersten Ausblasungsöffnung.
Es wird von dem dort positionierten Eckenwirbel verursacht, der das Fluid unter der
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SS DSHK
Abb. 7.29: Nu/Nu0-Verteilung in der Umlenkung (CHT, Variation A)
SS DSHK
Abb. 7.30: Nu/Nu0-Verteilung in der Umlenkung (CHT, Variation D)
Blattspitze von der Saug- zur Druckseite transportiert und dort ein Prallgebiet gene-
riert. Insgesamt ergibt sich für den Bereich ein Mittelwert von Nu/Nu0 = 1, 13, wie
in Abb. 7.31 zusammen mit den Werten der anderen Konfigurationen aufgetragen ist.
Mit Durchbrüchen in Variation C zeigt sich eine ähnliche Verteilung wie für die Basis-
Konfiguration, aber der Mittelwert ist mit Nu/Nu0 = 1, 17 zumindest 3, 5% höher.
Die Nusselt-Zahl-Verteilung von Variation A in Abb. 7.29 gibt die stärkere Umlenkung
der Hauptströmung mit einem erhöhten Niveau auf der Saugseite wieder. Zusätzlich
erzeugt der stärkere Aufprall deutlichere Maxima im rückwärtigen Bereich, vor allem
auch druckseitig. Es fehlt das Maximum unterhalb der ersten Ausblase-Öffnung, da
der größere Eckenwirbel nicht das gleiche Prallgebiet wie in der Basis-Konfiguration
erzeugt. Mit einem Mittelwert von Nu/Nu0 = 1, 26 ist der Wärmeübergang immerhin
um 11, 5% verbessert. Für Variation B ist die Verteilung nahezu identisch zu der von
Variation A und es resultiert ein ähnlich hoher Mittelwert von 1, 24, was sich in der
gleichen Rippenanordnung im ersten Kanal und damit der gleichen Anströmung der
Umlenkung begründet.
Bei Verschließung der Blattspitzen-Ausblasung in Variation D (Abb. 7.30) ergibt sich
unterhalb der vordersten Ausblasung ein stärkeres Maximum, sowohl druck- als auch
saugseitig. Die Aufprallbereiche im rückwärtigen Bereich fallen andererseits geringer
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Abb. 7.31: Nu/Nu0-Verhältnisse der Umlenkung für alle Konfigurationen (CHT)
aus. Insgesamt folgt immer noch ein 4, 2% größerer Wert von Nu/Nu0 = 1, 17 als für
die Basis-Konfiguration.
Zusammenfassend wird die Strömung in der Umlenkung zwischen den beiden
Vorderkanten-Kanälen für alle Geometrievariationen in erster Linie von den Massen-
trägheitseffekten in diesem Bereich bestimmt. Dadurch entsteht im rückwärtigen Be-
reich ein Aufprall-Gebiet, welches den Wärmeübergang unterstützt und abhängig von
der Rippenanordnung des ersten Kanals unterschiedlich stark ausfällt. Parallel versetz-
te Rippen, welche die Strömung an der Wand zur Vorderkante leiten und der Kern-
strömung bereits die Strömungsrichtung der Umlenkung aufprägen, unterstützen diese
Prallregion um bis zu 11, 5% im Vergleich zu gekreuzten Rippen. Die Verschließung der
Blattspitzen-Ausblasung hat keinen signifikanten Einfluss auf die Strömung oder den
Wärmeübergang.
7.2.5 Zusammenfassung der internen Strömungen
In den vorangegangenen Abschnitten wurden die Ergebnisse in den Kühlkanälen vor-
gestellt. Dazu wurden die Strömungen und der Wärmeübergang nacheinander in den
einzelnen Bereichen analysiert und diskutiert. Nach einem Gesamtüberblick über das
Kanalsystem einschließlich der Untersuchung der vorkommenden Totwassergebiete wur-
den die Bereiche der Vorderkanäle, der Hinterkante und der Blattspitze betrachtet. Da-
bei zeigten die Experimente und die Wasser-Rechnungen eine gute Übereinstimmung,
und die numerischen Simulationen in Wasser und mit Wärmeübertragung wiesen qua-
litativ ähnliche Strömungsbilder auf. Die wichtigsten Erkenntnisse werden hier noch
einmal festgehalten.
Der Hauptmassenstrom tritt in den vorderen Eintritt ein, durchströmt beide
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Vorderkanten-Kanäle, passiert den Schaufelfuß und tritt im unteren Teil der Hinterkan-
te aus. Nur 6% des Massenstroms treten durch den hinteren Eintritt in den Schaufelfuß
ein, etwa 15% treten zu den Blattspitzen-Ausblasungen aus.
Es entstehen insgesamt drei große Totwassergebiete in der Schaufel. In der Umlenkung
zwischen den beiden Vorderkanälen löst die Strömung ab und blockiert mit einem Wir-
bel ca. 40% des zweiten Kanals. Im Schaufelfuß bildet sich eine zweite Rezirkulation, die
mit einem Durchmesser von 80mm diesen fast vollständig einnimmt. Das dritte Rezirku-
lationsgebiet folgt einer Strömungsablösung in der Umlenkung vom zweiten Vorderkanal
zum Hinterkantenbereich. Mit einer Größe von 200 mm x 35 mm füllt es den Bereich
vor der Pin Fin Matrix. Mittels Durchbrüchen im Trennsteg zur Hinterkante kann es
aufgelöst werden, sodass die Pin Fin Matrix gleichmäßiger angeströmt wird.
Die Strömung in den Vorderkanälen ist geprägt von Längswirbeln, die von den schräg
angestellten Rippen induziert werden. Gekreuzt angeordnete Rippen verursachen zwei
gleichläufige, parallel versetzte Rippen zwei gegenläufige Wirbel. Zusätzlich bilden sich
hinter den Rippen Ablösewirbel, deren Rotationsachse längs zur Rippe verläuft. Dimples
in der Kanalwand erzeugen keine makroskopischen Längswirbel, aber stören die Grenz-
schichtentwicklung an der entsprechenden Wand. Im zweiten Kanal überlagern sich die
genannten Längswirbel mit den von der Umlenkung hervorgerufenen Sekundärströmun-
gen und führen zu einem höheren Niveau der Sekundärgeschwindigkeiten. Die Längswir-
bel unterstützen die Wärmeübertragung, indem sie das Fluid durchmischen und damit
die Fluidtemperatur lokal an der Wand senken. Die Ablösewirbel wirken sich immerhin
an deren Wiederanlegelinien positiv aus, da sie dort ein Prallgebiet verursachen. Rezir-
kulationen in den Dimples verbessern den Wärmeübergang in der hinteren Grubenhälfte
an der Stelle des Strömungsaufpralls. Insgesamt sind im vorderen Kanal die gekreuz-
ten Rippen den parallelen bezüglich des Wärmeübergangs um 2, 2% und bezüglich der
Performance um 17% überlegen. Im zweiten Kanal, in dem die Sekundärströmungen
der Umlenkung bereits denen der parallel versetzten Rippen sehr ähneln, weisen diese
eine um 9% höhere Performance auf. Die beste Performance liefern Dimples mit einer
Steigerung von 46% gegenüber gekreuzten Rippen aufgrund eines sehr niedrigen Druck-
verlusts in Verbindung mit einer moderaten Wärmeübergangserhöhung. Aufgrund der
ausgebildeten Längswirbel, die von den aus der Literatur bekannten Strukturen stark
abweichen, liegen die berechneten Parameter für Wärmeübergang und Performance in
den Kanälen unterhalb der Werte, die von anderen Autoren genannt werden.
Der Bereich der Hinterkante ist durch die Zylinderumströmung in der Pin Fin Matrix
gekennzeichnet. Hierin fließt der Hauptmassenstrom vom Schaufelfuß hin zum unteren
Bereich des Hinterkantenaustritts. Das untere Drittel der Hinterkante ist dadurch am
stärksten belastet. An den Pins bildet sich die typische Strömung mit einem Hufeisen-
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wirbel und der Rezirkulation hinter dem Zylinder aus. Ausgenommen für die Variation
mit den Durchbrüchen liegt direkt vor der Pin Fin Matrix ein Totwassergebiet. Während
für die anderen Konfigurationen keine Verbesserung des Wärmeübergangs an der Hinter-
kante bei Nu ≈ 40 festgestellt wird, ergibt sich mit den Durchbrüchen eine Erhöhung
von Nu um 5, 7%. Diese Werte liegen im gleichen Größenbereich wie experimentelle
Daten anderer Autoren bei ähnlichen Reynolds-Zahlen.
In der Blattspitze befinden sich drei Ausblasungen. Zwei liegen in der Umlenkung zwi-
schen den Vorderkanälen. Die dritte ist an der Hinterkante, vor der Pin Fin Matrix.
Deren Austritts-Massenströme verändern sich nur unmerklich über die Geometrieva-
riation hinweg, ausgenommen natürlich bei ihrer Verschließung. Die Strömung in der
Umlenkung wird maßgeblich durch die Massenträgheitseffekte bestimmt, die im rück-
wärtigen Bereich ein Prallgebiet erzeugen. Der vorwiegende Einfluss der Geometrieva-
riation liegt in der Rippenanordnung im ersten Kanal. Mittels parallel angeordneter
Rippen wird das wandnahe Fluid zur Vorderkante transportiert. Im Gegenzug wird in
der Kanalmitte bereits eine Strömung in Richtung der Umlenkung aufgeprägt, welche
das Prallgebiet verstärkt. Insgesamt kann der Wärmeübergang damit um 11, 5% im
Vergleich zu gekreuzten Rippen gesteigert werden. Hingegen hat die Verschließung der
Blattspitzen-Ausblasung keinen sichtbaren Einfluss auf die Strömung oder den Wärme-
übergang.
Nach diesen Betrachtungen der Strömungen und des Wärmeübergangs in den lokalen
Bereichen innerhalb der Kühlkanäle wird nun die Auswirkung auf den Festkörper der
Turbinenschaufel untersucht.
7.3 Thermische Schaufelbelastung
Aus den konjugierten Wärmeübertragungsrechnungen (CHT ) resultieren thermische In-
formationen über den Festkörper der Schaufel, die im Folgenden diskutiert werden. Da-
bei wird ebenso der Einfluss der Einbeziehung des Gehäuses untersucht wie die Variati-
on der vorgestellten Innengeometrien. Die Wärmeübergänge der verschiedenen Bereiche
auf der Innenseite wurden für die Geometrievariation bereits im vorangegangen Ab-
schnitt 7.2 analysiert. Es wird zunächst die Heißgas-Profilumströmung ausgewertet, da
sie den Wärmeeintrag in die Turbinenschaufel festlegt. Anschließend wird die thermi-
sche Beanspruchung in Form des Temperaturniveaus und der Temperaturgradienten
evaluiert.
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7.3.1 Schaufel-Umströmung
Die Randbedingungen der Turbinengitter-Umströmung wurden bereits in Kap. 6.3.2 be-
schrieben. Sie sind für die Modelle ohne und mit Gehäuse konstant, wodurch sich hier
keine nennenswerten Unterschiede bilden. Aus den Rechnungen folgen die für die Wär-
meübertragung relevanten Informationen auf dem Schaufelprofil. Zur Charakterisierung
der Profilumströmung werden ebenfalls die für Turbinenschaufeln typischen Parameter
gegeben.
Bei inzidenzfreier Anströmung liegt der Zuströmwinkel gegenüber der Umfangsrichtung
bei 41, 3 ◦. Die Totaltemperatur am Eintritt ist dem Austritts-Profil der Prüfstands-
brennkammer nachempfunden und zeigt eine Verteilung über die Kanalhöhe, wie in
Abb. 7.32 dargestellt. Sie weist ein Maximum bei der relativen Höhe z/h = 0, 33 von
1625K auf, das völlige Profil fällt zu Gehäuseboden und -decke auf jeweils 751K ab.
Insgesamt ergibt sich eine Bulk-Totaltemperatur von Tt,B,Ein,HG = 1379, 1K.
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Abb. 7.32: Totaltemperatur am Heißgas-Eintritt (CHT, Basis)
Die inzidenzfreie Anströmung bewirkt einen Staupunkt an der Vorderkante, auf der Seite
der Druckseite, wie im Meridianschnitt der Kaskade inAbb. 7.33 zu sehen ist. Auf 50%
der Kanalhöhe liegt die Eintrittstemperatur sehr hoch bei 1597K. Durch Sekundärströ-
mungen breitet sich auf der Druckseite das Gebiet noch höherer Temperaturen kurzzeitig
in den Mittelschnitt aus, bevor in der Turbinendüse die Temperatur durch Beschleuni-
gung und Druckabfall abnimmt. An der Hinterkante ruft die austretende Kühlluft lokal
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Abb. 7.33: Meridianschnitt der Gitter-Umströmung (CHT, Basis)
sehr niedrige Temperaturen von min. 772K hervor, die durch die Vermischung mit dem
Verbrennungsgas schnell ansteigen.
Zur Beurteilung des Turbinenprofils werden bei 5%, 50% und 95% Schaufelhöhe die
Verteilungen des Profildrucks p/pt0 und der isentropen Machzahl
Mis =
√√√√√ 2
κ− 1

( p
pt0
) 1−κ
κ
− 1

 (7.3)
in Abb. 7.34 gegeben. Da es sich um eine Kaskade mit zylindrischen Profilen han-
delt, sind die Verteilungen für 5% und 95% identisch und unterscheiden sich nur kaum
von der bei 50%. An der sehr späten Druckreduktion auf der Saugseite sieht man eine
starke Beanspruchung der Hinterkante des Profils (engl.: “aft loaded”). Eine ähnliche
Profildruckverteilung vermaßen Holley und Langston (2009) ebenfalls für eine Turbinen-
kaskade, allerdings war die Hauptbeanspruchung etwas näher an der Vorderkante.
An der Vorderkante entstehen an Naben- und Gehäusewand je ein Hufeisenwirbel. Beim
Durchströmen der Turbinendüse bildet sich zusätzlich ein Kanalwirbel und überlagert
sich mit dem Hufeisenwirbel. Um dies darzustellen, sind in Abb. 7.35 mehrere Quer-
schnitte gezeigt. Dort sind die Temperaturverteilung im Heißgas und die Stromlinien
der Rotation rot (~v) gemäß Gl. (7.1) aufgetragen. Die Stromlinien zeigen die Hufeisen-
wirbel an Nabe und Gehäuse mit Hilfe entsprechender Rotationen. In Abb. 7.35a ist
in der Nähe der Vorderkante der saugseitige Hufeisenwirbel noch ersichtlich, bevor er
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Abb. 7.34: Profil-Parameter Verteilungen bei 5%, 50% und 95% Schaufelhöhe (CHT,
Basis)
dissipiert. Von der Druckseite entfernt sich der dortige Hufeisenwirbel bereits und durch-
wandert den Kanal hin zur Saugseite. Entlang der Schaufelsehne formiert sich ebenfalls
ein gleichläufiger Kanalwirbel aufgrund des Druckgefälles von der Druck- zur Saugseite.
Dieser überlagert sich mit dem Hufeisenwirbel und verstärkt ihn (Langston (1980)). In
Hufeisenwirbel
(a)
Kanalwirbel Kanalwirbel
der
Nachbarpassage
(b)
Abb. 7.35: Querschnitte mit Stromlinien der Rotation rot (~v) zur Darstellung der
Hufeisen- und Kanalwirbel (CHT, Basis)
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Abb. 7.36: Nusselt-Zahl-Verteilung auf der Schaufeloberfläche und Positionen der
Schnittebenen (CHT, Basis)
den Schnittebenen in Abb. 7.35b liegt der Kanalwirbel an der Saugseite an. In der
hintersten Querschnittsebene sind ebenfalls die jeweils gleichläufigen Kanalwirbel der
benachbarten Schaufelpassage erkennbar. Das Temperaturprofil gibt die Verteilung des
Eintritts wieder. Es weist in der Mitte ein Maximum auf und fällt zu den Kanalwän-
den hin ab. Die Kanalwirbel vermischen kaltes Fluid von den Kanalwänden mit heißem
Fluid in der Kanalmitte, wodurch die Saugseite der Turbinenschaufel im hinteren Be-
reich gekühlt wird.
Als Folge dieser Strömungsbedingungen herrscht vor allem an der Staulinie der Vorder-
kante ein guter Wärmeübergang, wie man an der Nusselt-Zahl-Verteilung in Abb. 7.36
erkennt. Sowohl auf der Druck- als auch der Saugseite fällt Nu zunächst ab, bis
sie zur Hinterkante hin in Verbindung mit den höheren Strömungsgeschwindigkeiten
(vgl. Abb. 7.34b) wieder ansteigt. Das saugseitige Maximum ist beeinflusst von dem
dort befindlichen Rezirkulationsgebiet in den Kühlkanälen im Inneren der Schaufel
(vgl. Abschnitt 7.2.1).
In Naben- und Gehäusenähe liegt der Wärmeübergang aufgrund des Kanalwirbels deut-
lich niedriger. Nu wird hier sogar negativ dargestellt, um die Umkehr des Wärmestroms
zu veranschaulichen. Diese begründet sich in der Unterschreitung der Schaufeltempera-
tur durch die Fluidtemperatur.
Zur Verdeutlichung der Nusselt-Zahl entlang der Sehnenlänge ist sie im Mittelschnitt
in Abb. 7.37 aufgetragen. Hier erkennt man deutlich den Staupunkt an der Schaufel-
vorderkante. Unmittelbar danach erfolgt nach einem starken Abfall auf der Saugseite
wieder ein kleiner, sprunghafter Anstieg. Druckseitig folgt ein Anstieg der Nusselt-Zahl
einhergehend mit wachsender Strömungsgeschwindigkeit. Auf der Saugseite ist der Ver-
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Abb. 7.37: Nusselt-Zahl entlang der Sehnenlänge im Mittelschnitt (CHT, Basis)
lauf unregelmäßig aufgrund der Beeinflussung des Wärmeübergangs von der Innenseite.
Die Grenzschicht wird von Beginn an turbulent berechnet, der Strömungslöser ist nicht
in der Lage den laminar-turbulenten Umschlag abzubilden.
Die Nusselt-Zahl-Verteilung auf der Schaufeloberfläche ist für die Simulationen der Geo-
metrievariation ohne und mit Gehäuse qualitativ gleich, die Mittelwerte hingegen un-
terscheiden sich um bis zu 7, 2%, wie in Abb. 7.38 gezeigt. Daran erkennt man die
Auswirkungen des innenseitigen Wärmeübergangs auf die Außenseite aufgrund unter-
schiedlicher Oberflächentemperaturen.
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Abb. 7.38: Nusselt-Zahlen der Schaufeloberflächen aller Konfigurationen
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7.3.2 Turbinenschaufel-Temperaturen
Unter dem Einfluss der Heißgas-seitigen Wärmezufuhr, die im vorigen Abschnitt 7.3.1
beschrieben ist, und der innenseitigen Wärmeabfuhr, die im Abschnitt 7.2 ausgeführt
ist, bildet sich in der Turbinenschaufel eine Temperaturverteilung aus. Damit einherge-
hend entstehen Temperaturgradienten, welche direkt proportional zu den thermischen
Spannungen im Festkörper sind. Die Modifikationen dieser Belastungen in der Geome-
trievariation werden sowohl in Rechnungen ohne Gehäuse (CHT ) als auch mit Gehäuse
(CHT, m.G.) wiedergegeben. Während die Temperaturverteilungen auf den Schaufel-
oberflächen präsentiert werden, erfolgt die Darstellung der Temperaturgradienten in den
Schnittebenen aus Abb. 7.36 bei 8, 75%, 46, 25% und 77, 5% der relativen Schaufel-
höhe.
In Abb. 7.39 ist die Temperaturverteilung auf der Schaufeloberfläche für die Basis-
konfiguration dargestellt. Maximale Werte liegen an der Vorderkante und in der Nähe
der Hinterkante jeweils an Druck- und Saugseite an den Stellen, die auch die höchsten
Nusselt-Zahlen aufweisen. Der Höchstwert wird mit 1321K an der Schaufelvorderkan-
te erreicht. Das nächst niedrigere Maximum mit 1307K entsteht auf der Saugseite im
Mittelbereich genau über dem Plenum vor der Pin Fin Matrix, wo sich ein Rezirkulati-
onsgebiet befindet. Unmittelbar an der Hinterkante liegen Temperaturen sowohl auf der
Saug- als auch auf der Druckseite ebenfalls erhöht bei 1276K und 1263K. Jeweils zu
den Seiten der Naben- und Gehäusewand fallen die Temperaturen ab. Dies erklärt sich
bereits durch das Temperaturprofil am Eintritt. Auf der Saugseite sinkt die Temperatur
Abb. 7.39: Oberflächen-Temperaturverteilung auf der Druck- und Saugseite (CHT,
Basis)
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auf die niedrigsten Werte bis 858K, da hier der Kanalwirbel das kühlere Fluid aus der
Nabennähe zur Schaufel transportiert und diese dort Wärme abgibt. Insgesamt ergibt
sich eine mittlere Schaufeltemperatur Tm = 1099, 0K, was einer Kühleffektivität von
θ = 0, 406 entspricht.
Die Oberflächen-Temperaturverteilungen für die Variationen A, B und D unterscheiden
sich quantitativ kaum von der Basis-Konfiguration. Für Variation D ist das Niveau leicht
erhöht. Dies spiegelt sich auch in der Kühleffektivität wider, die für die Variationen A
und B um lediglich 1% abweicht, für Variation D ist sie 2, 2% niedriger. Zum Vergleich
ist die Verteilung für Variation C in Abb. 7.40 gegeben. Die qualitative Verteilung ist
analog zu der der Basis-Konfiguration. Der deutlichste Unterschied liegt in dem geringe-
ren Maximum auf der Saugseite über dem Rezirkulationsgebiet vor der Pin Fin Matrix.
Wie in Abschnitt 7.2.3 bereits gezeigt wurde, ist es eliminiert worden und dort verbes-
sern Prallstrahlen, die aus den Durchbrüchen treten, die Kühlung. Dadurch wird eine
um 3, 7% höhere Kühleffektivität erreicht, was eine enorme Steigerung gegenüber der
Basis-Konfiguration darstellt. Die genannten Werte beziehen sich auf die Rechnungen
ohne Gehäuse.
Abb. 7.40: Oberflächen-Temperaturverteilung auf der Druck- und Saugseite (CHT,
Variation C)
Die thermischen Parameter des Festkörpers sind für die Basis-Konfiguration und die
Geometrievariationen jeweils ohne und mit Gehäuse in Abb. 7.41 aufgetragen. Die
Werte beziehen sich auch in den Rechnungen mit Gehäuse nur auf das eigentliche Schau-
felblatt.
Wie in Abb. 7.41a zu sehen ist, liegen die Werte der Kühleffektivität für die Rechnun-
gen mit Gehäuse im Schnitt 6, 7% höher als für die Rechnungen ohne Gehäuse. Dazu
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Abb. 7.41: Thermische Parameter des Festkörpers in den CHT-Rechnungen
ist in Abb. 7.42 die Oberflächentemperatur der Basis-Konfiguration mit Gehäuse ab-
gebildet. Obgleich die Maxima in Niveau und Ausdehnung gleichartig sind, liegen die
Temperaturen an der Naben- und Gehäusewand niedriger, da hier 6, 1% bzw. 4, 6%
des von der Schaufel aufgenommenen Wärmestroms in den Schaufelfuß bzw. die Deck-
platte abgeführt werden. Aufgrund dessen ergeben sich die besseren Werte der Kühl-
effektivität. Da die Wärmeabfuhr zu Fuß- und Deckplatte über die Geometrievariation
nahezu konstant bleibt, ist die Temperaturverteilung und auch die Verbesserung der
Kühleffektivität annähernd parallelverschoben. Der maximale Wert für θ wird jeweils in
Variation C erzielt, der nächsthöhere in Variation A. Die Basis-Konfiguration und die
Variationen B und D liegen etwas unterschiedlich zueinander, aber auf einem ähnlichen
Niveau innerhalb 2%. Insgesamt liegen die vorgestellten Werte für θ zwischen 0, 4 und
0, 45 in einem Bereich, der auch von Lakshminarayana (1996) für Konvektionskühlungen
beziffert wird.
Im Vergleich zur Kühleffektivität verhält sich die Kühlungseffizienz ηK in Abb. 7.41b
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Abb. 7.42: Oberflächen-Temperaturverteilung auf der Druck- und Saugseite
(CHT m.G., Basis)
für die Rechnungen ohne und mit Gehäuse etwas unterschiedlich. Wieder sind die Werte
in den Rechnungen mit Gehäuse im Schnitt höher als in denen ohne, aber nur 2, 5%.
Zwischen den Konfigurationen sind die Schwankungen aber fast analog zur Kühleffek-
tivität und verhalten sich wieder ohne und mit Gehäuse ähnlich. Die einzige deutliche
Ausnahme stellt Variation D dar, welche die größten Werte mit einer Steigerung von
4, 8, % bzw. 7, 6% liefert. Da ηK die Aufheizung des Kühlfluids bilanziert, ergeben sich
bei Verschließung der Blattspitzen-Ausblasungen bessere Werte, denn der gesamte Mas-
senstrom muss die komplette Schaufel passieren und wird nicht vorzeitig ausgeblasen.
Um den Wärmedurchgang durch die Turbinenschaufel zu visualisieren, ist in Abb. 7.43
die Temperatur auf der Innenseite der Schaufel auf den Kanalwänden aufgetragen. In
prägnanter Weise wird die Temperaturverteilung von der Außenseite mit ihren Maxima
und Minima in geringerer Ausprägung wiedergegeben. Der Mittelwert ist innen lediglich
2% niedriger als außen. Dieses Resultat wird durch die Biot-Zahl
Bi =
α δ
λM
(7.4)
bestätigt. Sie relativiert den Wärmeübergang vom Fluid auf den Festkörper α mit der
Wärmeleitfähigkeit des Festkörpers λM und setzt damit diese Wärmedurchgangswider-
stände ins Verhältnis. Als charakteristische Länge kommt hier die mittlere Schaufelwand-
stärke δ zum Tragen. Mit Werten für den innen- und außenseitigen Wärmeübergang von
Bii = 0, 04 und Bia = 0, 05 ist das Kriterium für gleiche Temperaturen auf der Innen-
und Außenseite der Schaufel mit Bi << 1 hinreichend erfüllt.
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Abb. 7.43: Oberflächen-Temperaturverteilung auf den inneren Kanalwänden (CHT,
Basis)
Obwohl die vorgenannte Betrachtung einen sehr guten Wärmedurchgang durch die
Schaufelwand belegt und davon ausgehend geringe Temperaturgradienten angenommen
werden können, hat die Temperaturverteilung doch gezeigt, dass quer zur eigentlichen
Richtung des Wärmestroms durch die Schaufel erhebliche Temperaturunterschiede auf-
treten. Daher werden im Folgenden die Temperaturgradienten innerhalb der Schaufel-
wand analysiert.
In Abb. 7.44 sind dazu die Temperaturgradienten in drei Schnittebenen dargestellt.
Die Positionen der Ebenen sind in Abb. 7.36 gezeigt und wurden so gewählt, dass auch
interessierende Bereiche, wie z.B. die Pin Fins, geschnitten werden. Für den Wert von
|grad (T )| ergibt sich eine Verteilung von deutlichen Maxima und Minima. An der Vor-
derkante liegt genau am Staupunkt ein Maximum, das sich vor allem in der Schaufelmit-
te zur Druckseite hin weit ausdehnt, da hier ein schneller Temperaturabfall entlang der
Sehnenlänge stattfindet. In der Nähe des Schaufelfußes hingegen breitet sich das Maxi-
mum saugseitig über die Vorderkante aus. Dort wirkt sich das Eintritts-Temperaturprofil
des Heißgases aus und ruft ein Temperaturgefälle über die Schaufelhöhe hervor. Ebenso
deutlich sind Spitzenwerte in den Rippen der Vorderkanten-Kanäle, die in der Strömung
exponiert sind und dadurch einen besonders hohen Wärmeübergang, einhergehend mit
den hier sichtbaren Temperaturgradienten, erfahren. Das Gleiche gilt für die Pin Fins.
Allerdings sind davon hauptsächlich die Pins betroffen, die dem Großteil des Kühlluft-
Massenstroms begegnen. Dies sind nach Abschnitt 7.2.3 in erster Linie diejenigen in der
Nähe des Schaufelfußes. Weitere Maxima befinden sich an den Trennstegen jeweils am
Übergang zur saugseitigen Schaufelwand. Dort liegt der Übergang der gekühlten Trenn-
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Abb. 7.44: Schnittebenen mit Temperaturgradienten-Verteilungen bei 8, 75%, 46, 25%
und 77, 5% Schaufelhöhe (CHT, Basis)
stege zur heißeren Saugseite. Schließlich zeigt sich noch ein großflächiges Gebiet hoher
Gradienten auf der Saugseite vor der Pin Fin Matrix am Schaufelfuß. Im Kopfbereich
sind die Werte zumindest erhöht. Die Ursache dafür liegt in den Kanalwirbeln. Aufgrund
der starken Kühlung in Wandnähe bildet sich ein großes Temperaturgefälle aus, das vor
allem im Randbereich des Wirbels für hohe Temperaturgradienten sorgt. Niedrige Wer-
te sind fast ausschließlich im Mittelbereich der Druckseite zu finden, wo die Schaufel
ebenfalls eher niedrige Temperaturen erfährt. Nur in den in Kopfnähe befindlichen Pin
Fins liegen vergleichbar niedrige Temperaturgradienten. Dies bestätigt die Analyse, dass
diese Pins nur wenig am Wärmeübergang beteiligt sind. Die höchsten vorkommenden
Gradienten liegen an den Spitzen der Rippen im ersten Vorderkanten-Kanal. Die gemit-
telten und maximalen Werte für |grad (T )| sind für alle Konfigurationen in Abb. 7.41
aufgetragen.
Zum Vergleich mit der Basis-Konfiguration sind die Temperaturgradienten für alle Geo-
metrievariationen in Abb. 7.45 abgebildet. In allen vier Fällen werden die maximalen
Werte aus der Basis-Konfiguration an der Vorderkante, in den Rippen und den unteren
Pin Fins, den Trennstegen sowie auf der Saugseite am Kanalwirbel wiedergegeben. Al-
lerdings ist in der unteren Schnittebene von Variation C in Abb. 7.45c das Maximum
auf der Saugseite aufgrund des Kanalwirbels weniger ausgeprägt. Ebenso stimmen die
Minima auf der Druckseite und in den oberen Pin Fins überein. Insgesamt ergeben sich
dadurch mittlere Werte für |grad (T )|, die maximal um +4% in Variation B von der
Basis abweichen. Die Maximalwerte hingegen unterscheiden sich um bis zu 40%. Diese
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Spitzenwerte entstehen jeweils an den vorderen Enden der Rippen im ersten Vorderkan-
tenkanal, und bei gekreuzt angeordneten Rippen fallen sie deutlich höher aus. Dennoch
ist die Ausdehnung dieser Maxima so klein, dass sie den Mittelwert nicht entscheidend
beeinflusst. Somit zeigen die Temperaturgradienten die mit thermischen Spannungen
hochbelasteten Regionen, aber die Geometrievariation bewirkt nur eine geringe Verän-
derung.
(a) Variation A (b) Variation B
(c) Variation C (d) Variation D
Abb. 7.45: Schnittebenen mit Temperaturgradienten-Verteilungen für die Variationen
bei 8, 75%, 46, 25% und 77, 5% Schaufelhöhe (CHT)
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Um den Einfluss der Einbeziehung des Gehäuses auf die Temperaturgradienten zu un-
tersuchen, ist in Abb. 7.46 die Basis-Konfiguration mit Gehäuse geschnitten. Darin ist
neben der aus Abb. 7.44 bekannten Verteilung der Maxima und Minima ein großes Ge-
biet hoher Temperaturgradienten im Schaufelfußbereich an Vorderkante und Saugseite
sichtbar, das mit dem durch den Kanalwirbel hervorgerufenen Maximum verschmilzt. Es
entsteht durch den zusätzlichen Wärmefluss in den Schaufelfuß und das in Abb. 7.42
beobachtete starke Temperaturgefälle. Dadurch ergeben sich für die Simulationen mit
Gehäuse im Mittel um 13% höhere Mittelwerte der Temperaturgradienten.
Abb. 7.46: Schnittebenen mit Temperaturgradienten-Verteilungen bei 8, 75%, 46, 25%
und 77, 5% Schaufelhöhe (CHT m.G., Basis)
7.3.3 Zusammenfassung der thermischen Schaufelbelastung
Mit der Schaufelgitter-Umströmung wird die Heißgas-seitige Randbedingung für den
Wärmeübergang gegeben. Sie ist wesentlich durch das Eintritts-Temperaturprofil ge-
prägt, welches die Verhältnisse am Austritt einer Brennkammer abbildet, mit einem
ausgeprägten Maximum im unteren Drittel des Kanals von 1625K und einem starken
Temperaturabfall zu den Kanalwänden hin zu 751K. An der Vorderkante entsteht im
Staupunkt ein charakteristisches Maximum des Wärmeübergangs. Ein schwächeres Ma-
ximum liegt im Mittelbereich der Schaufel auf der Saugseite. An den Kanalwänden, wo
die Fluidtemperaturen niedrig sind, ist auch Nu gering. Aufgrund zweier saugseitig an-
liegender Kanalwirbel in der hinteren Schaufelhälfte resultiert dort sogar eine Umkehr
des Wärmestroms. Insgesamt ergeben sich gemittelte Werte für Nu von etwa 2100, die
über die Geometrievariation um 7, 2% schwanken.
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Die Verteilung der Turbinenschaufel-Temperaturen ist analog zur außenseitigen Vertei-
lung von Nu. Die resultierende Kühleffektivität liegt für die Basis-Konfiguration bei
0, 406. Die stärkste Modifikation wird mit den Durchbrüchen im zweiten Trennsteg
erzielt, wodurch das Maximum im Schaufel-Mittelbereich schwächer ausfällt und θ um
3, 7% gesteigert werden kann. Mit der Modellierung des Gehäuses und des Schaufelfußes
werden ca. 11% der Wärme abgeführt, was im Mittel zu einer 6, 7% höheren Kühlef-
fektivität führt. Die Schaufelwand bietet einen sehr guten Wärmedurchgang, aufgrund
dessen sich auf der Innenseite eine vergleichbare Verteilung der Maxima und Minima
mit einem um 2% niedrigeren Niveau ausbildet. Trotzdem entstehen prägnante Tem-
peraturgradienten, vor allem an Orten hoher Wärmeübergänge wie dem außenseitigen
Staupunkt an der Vorderkante sowie den inneren Turbulatoren. Letztere sind die Rip-
pen in den Vorderkanälen und die hochbelasteten Pin Fins im Hinterkanten-Plenum
in der Nähe des Schaufelfußes. Weitere hohe Werte liegen an den Orten mit starken
Temperaturgefällen entlang der Schaufeloberfläche. Diese befinden sich am Rand des
saugseitigen Kanalwirbels und am Übergang der gut gekühlten Trennstege zur heißen
saugseitigen Schaufelwand. Über die Geometrievariation hinweg ergibt sich dafür kaum
eine Änderung. Im Gegensatz dazu liegen die Temperaturgradienten bei Einbeziehung
des Gehäuses aufgrund der zusätzlichen Wärmeabfuhr um 13% höher.
104
8 Zusammenfassung und Ausblick
In der vorliegenden Arbeit wurde eine Konvektionskühlung für Gasturbinenschaufeln
sowohl experimentell als auch numerisch untersucht. Gegenstand der Betrachtung war
eine Variation der Innengeometrie, die aus einem Mehrpassagen-System besteht. Indes-
sen wurde das äußere Schaufelprofil beibehalten. Unter konstantem Totaldruckverhält-
nis wurden die verschiedenen Geometrien bezüglich der internen Strömungen und deren
Auswirkung auf den Wärmeübergang verglichen. Des Weiteren wurden die resultieren-
den Schaufeltemperaturen im Festkörper analysiert. Innerhalb der Untersuchung konnte
eine Steigerung der Kühleffektivität um 3, 7% erzielt werden. Lokal konnte die Perfor-
mance des Wärmeübergangs TPP auf der Innenseite sogar um 46% erhöht werden.
Als Ausgangssituation der Geometrievariation wurde eine Basis-Konfiguration definiert.
Deren Kanalsystem besteht aus zwei Vorderkanten-Kanälen, einem Plenum im Schau-
felfuß und dem Hinterkantenbereich. In den Vorderkanten-Kanälen sind 45 ◦ angestellte,
gekreuzt angeordnete Rippen appliziert, jeweils drei auf jeder Seite. Das Hinterkanten-
plenum ist mit einer Pin Fin Matrix ausgekleidet. Die Variationen unterscheiden sich
von der Basis-Konfiguration jeweils um einen geometrischen Parameter. In einer Va-
riation A sind statt der gekreuzten Rippen versetzt angeordnete in die Vorderkanäle
eingebracht. Eine zweite Variation B besitzt ebenfalls die parallelen Rippen im ersten
Kanal, aber im zweiten Kanal sind sie gegen Dimples ausgetauscht. In Variation C ist
der zweite Kanal mit der Hinterkante über Durchbrüche verbunden. Mittels einer Ver-
schließung der Blattspitzen-Ausblasungen in der letzten Variation D wird schließlich die
Auswirkung auf die innere Strömung untersucht.
Die Innengeometrien wurden sowohl experimentell als auch numerisch bei einem festen
Betriebspunkt analysiert. Dieser war mit einer Reynolds-Zahl am Eintritt von 50 000
festgelegt, was realistischen Bedingungen in einer Gasturbinenschaufel entspricht. Das
sich einstellende Totaldruckverhältnis wurde in jeder Modellierungs-Reihe über die Geo-
metrievariation hinweg konstant gehalten. Zur experimentellen Untersuchung wurde ei-
gens für diese Arbeit am Institut für Strahlantriebe und Turboarbeitsmaschinen der
RWTH Aachen ein Wasserkreislauf-Prüfstand zur optischen Sichtbarmachung der Strö-
mung aufgebaut. In eine halbschalige Messstrecke aus Plexiglas wurden die Innengeo-
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metrien eingefräst und über Bohrungen wurde Farbe zur Strömungssichtbarmachung
eingespritzt. Aufgrund der vollturbulenten Strömung konnten damit allerdings nur Tot-
wassergebiete lokalisiert werden, da die Farbe nach dem Eintritt in die Messstrecke fast
unmittelbar dissipierte.
Für weitergehende Strömungsuntersuchungen dienten numerische Berechnungen mit
dem kommerziellen Programm ANSYS CFX 11.0, welche die Verhältnisse im Prüf-
stand abbildeten. Zur Modellierung der Wärmeübertragung wurde eine zweite Berech-
nungsserie angestellt, die einen Heißgas-Gitterprüfstand abbildete. Sie umfasste neben
der internen Kühlluft auch die Gasturbinenschaufel aus Stahl und das außen strömen-
de Verbrennungsgas, welches allerdings als Luft modelliert wurde. Dabei wurde einmal
lediglich das eigentliche Schaufelblatt und einmal auch der Schaufelfuß und das Gehäu-
se mit abgebildet. Die konjugierte Wärmeübertragungs-Berechnung produzierte neben
den Strömungs- und Wärmeübergangs-Informationen auch die Temperaturverteilung
im Festkörper. Nach aktuellem Kenntnisstand wurden solche Conjugate Heat Transfer-
Rechnungen (CHT ) erstmalig inklusive der Innen- und Außenströmung bei derart kom-
plexen Kanalgeometrien realisiert. Die Rechnungen wurden alle mit dem Shear Stress
Transport-Modell durchgeführt, welches die Grenzschicht mit dem “low Re”-Ansatz ab-
bildet.
Die Ergebnisse der Experimente und der numerischen Simulationen wurden gegliedert
nach den verschiedenen Regionen analysiert. Im ersten Teil lag der Fokus auf den in-
ternen Strömungen und Wärmeübergängen. Anhand der vorliegenden Totwassergebiete
wurden die CFD-Rechnungen mit den Versuchen validiert. Die detailliertere Betrach-
tung der Vorderkanten-Kanäle, der Hinterkante und der Blattspitze fand dann mit den
numerischen Rechnungen mit Wasser und den CHT -Rechnungen statt. Der zweite Teil
befasste sich mit der Diskussion der thermischen Belastung der Turbinenschaufel, die
mit den CHT -Rechnungen bestimmt wurden. Dazu ist erst die Turbinen-Umströmung
als maßgebliche Wärmeübergangs-Randbedingung vorgestellt worden. Dann wurden für
den Festkörper die Temperaturverteilungen und -gradienten betrachtet. Generell be-
stand sowohl eine gute Übereinstimmung zwischen den experimentellen und numerischen
Ergebnissen als auch zwischen den Simulationen mit Wasser und mit Luft.
Von drei weitläufigen Totwassergebieten im Schaufelinneren wird lediglich eins durch die
Geometrievariation signifikant beeinflusst. Ein Ablösewirbel nach der Umlenkung in den
Vorderkanälen bleibt unverändert in Form und Größe trotz unterschiedlicher Turbula-
toren in den Kanälen. Eine den Schaufelfuß dominierende Rezirkulation wird ebenfalls
beibehalten. Ausschließlich ein großes Totwasser nach der Umlenkung zur Hinterkante
vor der Pin Fin Matrix wird mittels der Durchbrüche im zweiten Steg aufgelöst. Dadurch
wird der Wärmeübergang an dieser Stelle und damit die Schaufelkühlung wesentlich ver-
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bessert werden. In den Vorderkanten-Kanälen prägen die angestellten Rippen Längswir-
bel auf, die aufgrund der gekrümmten Kanalwände allerdings von den aus der Literatur
für Rechteckkanäle bekannten Strukturen abweichen. Die gekreuzt angeordneten Rippen
formen zwei gleichläufige, die parallel versetzten Rippen zwei gegenläufige Längswirbel,
welche den Wärmeübergang durch Fluidaustausch zwischen wandnaher Strömung und
der Kernströmung unterstützen. Zusätzlich bilden sich hinter den Rippen Ablösewirbel,
an deren Wiederanlegelinien hohe Wärmeübergänge resultieren. Im gerade angeström-
ten ersten Kanal weisen die gekreuzten Rippen einen um 2, 2% höheren Wärmeübergang
von Nu/Nu0 = 1, 35 und eine um 17% bessere Performance TPP = 0, 83 auf. Im zwei-
ten Kanal überlagern sich die induzierten Längswirbel mit den Sekundärströmungen
der Umlenkung, was im Mittel zu 28% höheren Wärmeübergängen führt. Wieder sind
die gekreuzten Rippen um etwa 3 − 7% besser. In der Performance überragen jedoch
die parallel versetzten Rippen um 9% und die Dimples sogar um 46% durch niedri-
ge Reibungsverluste. Der Bereich der Hinterkante mit der Pin Fin Matrix wird durch
typische Zylinderumströmungen charakterisiert. Die maßgebliche Verbesserung des dor-
tigen Wärmeübergangs um 5, 7% wird durch die Elimination des Totwassergebietes mit
den Durchbrüchen erzielt. In der Blattspitze wird die Umlenkung vom ersten zum zwei-
ten Vorderkanten-Kanal betrachtet, in der sich auch zwei Blattspitzen-Ausblasungen
befinden. Dort spielen vor allem Massenträgheitseffekte eine Rolle. Durch sie entsteht
im rückwärtigen Bereich ein Prallgebiet mit entsprechend erhöhtem Wärmeübergang
vergleichbar zu den hohen Werten in den Kanälen. Mit parallel versetzten Rippen im
vorderen Kanal, welche die Strömung an der Wand zur Vorderkante leiten und der Kern-
strömung bereits die Strömungsrichtung der Umlenkung aufprägen, fällt das Prallgebiet
größer aus, was den Wärmeübergang um 11, 5% verbessert. Die Massenströme der Aus-
blasungen variieren nur wenig für die verschiedenen Geometrien. Ausgenommen ist die
Verschließung der Öffnungen, die jedoch keinen wesentlichen Einfluss auf die Strömung
oder den Wärmeübergang nimmt.
Durch die Einbindung des Festkörpers und der Außenströmung in die CHT -Rechnungen
wird eine Verteilung des Wärmeübergangskoeffizienten auf der Turbinenprofil-
Oberfläche als Wärmeübertragungs-Randbedingung erzielt. Dabei werden zwei Fälle
unterschieden, einmal ohne Gehäuse und Schaufelfuß und einmal mit. Im Mittel ent-
stehen Werte von Nu = 2100, die über die Geometrievariation um 7, 2% schwanken.
Analog zur Nusselt-Zahl-Verteilung ergeben sich die Oberflächentemperaturen auf der
Turbinenschaufel mit Maxima an der Vorderkante und auf der Saugseite sowie den Mi-
nima an Naben- und Gehäusewand. Dort befindet sich außen saugseitig ein Kanalwirbel.
Die Temperaturen liegen für die Basis-Konfiguration zwischen 858K und 1321K. Die
resultierende mittlere Kühleffektivität ergibt sich zu 0, 406. Die größte Verbesserung
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wird mit den Durchbrüchen im zweiten Trennsteg erzielt, wodurch das Maximum im
Schaufel-Mittelbereich schwächer ausfällt und θ um 3, 7% gesteigert werden kann. Hin-
gegen erbringen die anderen Geometrievariationen lediglich marginale Veränderungen
von nur 1%, die Verschließung der Blattspitzen-Ausblasungen senkt die Kühleffektivität
sogar um 2, 2% aufgrund des verringerten Kühlluftmassenstroms. Die Einbindung des
Gehäuses bewirkt eine zusätzliche Wärmeabfuhr dorthin von etwa 11%. Dies führt wie-
derum zu einer im Mittel um 6, 7% höheren Kühleffektivität. Die Schwankungen über
die Geometrievariation hinweg sind entsprechend zu den Rechnungen ohne Gehäuse.
In den Temperaturgradienten zeigen sich deutliche Unterschiede innerhalb der Schaufel.
Maxima entstehen zum einen an den Orten hoher Wärmeübergänge wie dem außenseiti-
gen Staupunkt an der Vorderkante sowie den inneren Turbulatoren. Weitere hohe Werte
ergeben sich an den Orten mit starken Temperaturgefällen entlang der Schaufeloberflä-
che. Diese liegen am Rand des saugseitig anliegenden Kanalwirbels und am Übergang
der gut gekühlten Trennstege zur heißen saugseitigen Schaufelwand. Über die Geome-
trievariation hinweg bleibt diese Verteilung aber nahezu unverändert. Bei Einbeziehung
des Gehäuses liegen die Temperaturgradienten aufgrund der zusätzlichen Wärmeabfuhr
um 13% höher. Das bedeutet, dass die Geometrievariation keinen nennenswerten Ein-
fluss auf die thermischen Spannungen nimmt, während die Kühleffektivität immerhin
um 3, 7% gesteigert werden kann.
Mit den vorgestellten Ergebnissen wurden detaillierte Einblicke in die Strömungsver-
hältnisse und Wärmeübergänge an einer konvektionsgekühlten Gasturbinenschaufel ge-
währt. Weiterhin verspricht die aufgezeigte Verbesserung der Kühleffektivität unter
Einhaltung ähnlicher thermischer Spannungen eine Verlängerung der Standzeit bzw.
eine Steigerung des Wirkungsgrads aufgrund einer möglichen zusätzlichen Erhöhung
der Turbineneintrittstemperatur. Diese Erkenntnisse stellen einen sehr guten Ausgangs-
punkt für weitere Untersuchungen dar. Zunächst müssen die konjugierten Wärmeüber-
gangsrechnungen anhand experimenteller Ergebnisse validiert werden, um deren Genau-
igkeit zu belegen. Dies wird von Mick an einem Heißgas-Gitterprüfstand am Institut für
Strahlantriebe und Turboarbeitsmaschinen der RWTH Aachen durchgeführt (Ergebnis-
se noch unveröffentlicht). Danach können umfangreiche Parameterstudien verschiede-
ner Innengeometrien angestellt werden. Schließlich kann die in Anhang B vollzogene
Fehlerabschätzung zur Vernachlässigung der Wärmestrahlung einer weiteren Betrach-
tung unterzogen werden, ob die Einbindung eines Wärmestrahlungs-Modells die CFD-
Rechnungen maßgeblich verbessert.
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A Numerische
Grundlagenuntersuchungen
A.1 Strömungsablösung in einem Diffusor
Die Einlaufstrecke mit DN200 der Messstrecke im Wasserkreislauf-Prüfstand aus
Kap. 5.2.2 wurde nach DIN5167-4 (2004) mit einer Länge von 1m ausgelegt. Ihr musste
eine Aufweitung vorgeschaltet werden, um das Durchflussmessgerät mit DN25 anzu-
schließen. Hierbei sollte eine Strömungsablösung vermieden oder zumindest reduziert
werden, um die Anströmung der Messstrecke als ausgebildetes Profil zu gewährleisten.
Dazu wurden verschiedene Konfigurationen in numerischen Berechnungen verglichen, die
im Folgenden vorgestellt werden. Generell wurde die Möglichkeit eines einzelnen Konus
mit zu bestimmender Länge einer Anordnung mehrerer Reduzierstücke gegenüberge-
stellt. In Tab. A.1 sind die kennzeichnenden Parameter der verglichenen Diffusoren
aufgeführt.
Tab. A.1: Übersicht der Rechnungsparameter der vier Diffusoren
Diffusor Gesamtlänge Wiederanlegung
Konus 1 0, 5m 30mm
Konus 2 1m -
DIN 1 (4 Reduzierstücke) 0, 43m 240mm
DIN 2 (6 Reduzierstücke) 0, 61m 80mm
Alle Rechnungen wurden wie in den Experimenten für Wasser bei 25 ◦C und einem
Gesamt-Volumenstrom von 5, 75 m
3
h
durchgeführt. Allerdings wurde aufgrund der Ro-
tationssymmetrie nur ein Viertel des Rohres berechnet und die offenen Randbedingun-
gen durch Symmetrie-Ebenen geschlossen. Für die Turbulenzmodellierung wurde das
SST -Modell mit einer low-Re Auflösung der Grenzschicht verwendet, das gerade für die
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Abb. A.1: Verzögerung in einem Diffusor aus einem Konus, l = 1m (Konus 2)
Abb. A.2: Ablösegebiet in einem Diffusor aus einem Konus, l = 0, 5m (Konus 1)
Vorhersage von Ablösungen durch positive Druckgradienten geeignet ist. In Vergleichen
mit dem k-ǫ-Modell und dem BSL RSM waren die Ablösegebiete für das SST -Modell
am größten.
Als erstes wurde ein Konus mit einer Länge von 1m abgebildet (Konus 2), der damit
kürzer ist als die für den halben kritischen Öffnungswinkel von γkr = 4, 3 ◦ berechnete
Länge von 1, 2m aus Kap. 5.2.2. Das Ergebnis ist in Abb. A.1 gezeigt und man erkennt
bereits für diese kürzere Länge keine Ablösung der Strömung.
Verkürzt man den Konus auf eine Länge von 0, 5m (Konus 1), wie in Abb. A.2 darge-
stellt, entsteht direkt bei Beginn der Aufweitung eine Ablöseblase, die über die gesamte
Länge des Diffusors reicht und nach 30mm des anschließenden Rohres wiederanlegt. Die
Blechkonstruktion eines längeren, durchgehenden Konus gestaltet sich schwierig, daher
wird alternativ eine Schweißkonstruktion aus mehreren Normteilen erörtert.
Bei einem geschweißten Diffusor aus vier Normteilen mit einer Gesamtlänge von 0, 43m
(DIN 1) ergibt sich eine noch größere Ablöseblase, die im zweiten Aufweitungsstück
beginnt und erst nach 240mm im geraden Rohr wiederanlegt, wie in Abb. A.3 zu
sehen ist.
Dagegen bildet sich in einer Schweißkonstruktion aus sechs Normteilen mit einer Länge
von 0, 61m (DIN 2) zwar ebenfalls eine Ablösung im zweiten Diffusorabschnitt, diese legt
aber bereits nach 80mm des geraden Rohrs wieder an. Sie ist in Abb. 5.4 gezeigt. Diese
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Abb. A.3: Ablösegebiet in einem Diffusor aus vier Normteilen, l = 0, 43m (DIN 1)
Abb. 5.4: Ablösegebiet in einem Diffusor aus sechs Normteilen, l = 0, 61m (DIN 2)
Konfiguration wurde somit gewählt, da die Schweißkonstruktion leicht zu fertigen ist und
die abgelöste Strömung vergleichsweise früh wiederanlegt. Nach 8% der Einlaufstrecke
beginnt die Ausbildung der Grenzschicht.
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Abb. A.4: Geschwindigkeitsprofile nach
der Einlaufstrecke
Zum Vergleich der vier verschiedenen Dif-
fusoren sind in Abb. A.4 die Geschwin-
digkeitsprofile nach der Einlaufstrecke von
1m dargestellt. Es bilden sich typische
Profile für turbulente Strömungen aus.
Dabei sind die Strömungen des Konus
mit l = 0, 5m und des Diffusors aus
Normteilen mit l = 0, 61m vergleich-
bar ausgebildet. Die Strömung des Ko-
nus mit l = 1m ist etwas besser aus-
gebildet, die des Normteil-Diffusors mit
l = 0, 43m schlechter. Der ausgewähl-
te Normteil-Diffusor mit einer Länge von
l = 0, 61m liefert damit eine nahezu aus-
gebildete Strömung.
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A.2 Vergleich empirischer Korrelationen mit
numerischen Rechnungen
Bei der Auswertung der Vorderkanten-Kanäle in der Gasturbinenschaufel werden Rei-
bungsbeiwert und Nusselt-Zahl auf Referenzwerte für glatte Kanäle bezogen. Mit dem
resultierenden Verhältnis erhält man die Vergrößerung des Parameters durch Einbauten
als Faktor. Wie in Kap. 2 beschrieben, findet man in der Literatur empirische Korrela-
tionen sowohl für den Reibungsbeiwert als auch für die Nusselt-Zahl in durchströmten
Kanälen. Der Reibungsbeiwert wird für glatte Rohre sehr gut mit der vereinfachten
Kármán-Gleichung wiedergegeben.
cf,0 = 0, 046Re
−0,2 (2.5)
Zur Beschreibung der Referenz-Nusselt-Zahl in den Kühlkanälen wird häufig die Dittus-
Boelter-Gleichung verwendet, obwohl sie laut Kays et al. (2005) den Wärmeübergang
um wenigstens 20% überschätzt.
Nu0,DB = 0, 023Re
0,8 Pr0,4 (2.11)
Daher soll hier als weiterer Vergleichswert die Gleichung von Sleicher und Rouse heran-
gezogen werden, die von Kakaç et al. (1987) aufgeführt wird.
Nu0,SR = 5 + 0, 012Re
0,83 (Pr + 0, 29) (A.1)
Diese Korrelationen wurden in erster Linie für kreisrunde Rohre ermittelt, sollen aber
auf Kanäle beliebiger Querschnitte übertragbar sein. In einer Untersuchung fand Ple-
ge (2009) teilweise starke Abweichungen zwischen den Korrelationen und numerischen
Rechnungen in Kanälen unterschiedlicher Querschnitte. Daher wurden für die vorlie-
genden Querschnitte in den Vorderkanten-Kanälen CFD-Rechnungen mit glatten Wän-
den angestellt und mit den verwendeten Korrelationen verglichen. Die Querschnitte der
Kanäle mit Rechengittern sind in Abb. A.5 dargestellt.
Für beide Kanäle wurden jeweils drei Rechnungen bei Reynolds-Zahlen von Re = 20 000,
50 000 und 100 000 durchgeführt. Nach einer unbeheizten Einlaufstrecke schließt sich
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(a) Vorderkanal 1 (b) Vorderkanal 2
Abb. A.5: Rechengitter der Vorderkanten-Kanäle
der untersuchte Bereich mit beheizten Wänden an. Dazu weisen alle Kanalwände einen
konstanten Wandwärmestrom auf. Hier wurde ein Abschnitt mit voll ausgebildeter Strö-
mung ausgewertet. Alle Rechnungen wurden, wie die Rechnungen der Schaufelkanäle,
mit dem SST -Modell durchgeführt.
InAbb. A.6a sind die Ergebnisse für den Reibungsbeiwert in beiden Kanälen dargestellt
und mit der vereinfachten Kármán-Gleichung verglichen. Man erkennt, dass in beiden
Fällen die CFD-Werte gut durch die empirische Funktion wiedergegeben werden. Für
den ersten Kanal liegt die maximale Abweichung bei 8, 8%, für den zweiten bei 5, 4%.
Die berechneten Werte der Nusselt-Zahl sind in Abb. A.6b gezeigt. Hier sind zum
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Abb. A.6: Empirische Korrelationen und CFD-Ergebnisse für die Vorderkanten-
Kanäle
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Vergleich die Korrelationen von Dittus-Boelter und Sleicher-Rouse mit aufgeführt. Klar
erkennbar ist die starke Überschätzung der Dittus-Boelter-Gleichung von 20% für den
ersten und sogar 30% für den zweiten Kanal. Dazu sind zwei zusätzliche Linien für 70%
und 80% der Dittus-Boelter-Gleichung eingefügt. Von diesen neuen Funktionen liegen
die Abweichungen nur noch bei maximal 3, 3% im ersten und 2, 3% im zweiten Kanal.
Selbst die Sleicher-Rouse-Gleichung überschätzt die Nusselt-Zahlen noch um 8 − 24%
und ist somit für die vorliegenden Fälle nicht als Bezugswert geeignet.
Wie bereits in Kap. 2 erklärt, werden aus Gründen der Vergleichbarkeit mit Ergebnis-
sen anderer Autoren die Gleichungen von Kármán und Dittus-Boelter als Referenzwerte
glatter Kanäle für den Reibungsbeiwert und die Nusselt-Zahl verwendet. Während die
vereinfachte Kármán-Gleichung den Reibungsbeiwert gut wiedergibt, liefert die Dittus-
Boelter-Gleichung eine Überschätzung von 20% bzw. 30%. Dadurch liegen die tatsäch-
lichen Werte des Nusselt-Zahl-Verhältnisses und des Thermal Performance Parameter
in den Vorderkanälen noch einmal um 25% bzw. 43% höher.
A.3 Konvergenzverhalten numerischer Rechnungen in
berippten Kanälen
Die numerischen Simulationen in dieser Arbeit weisen Residuen der Erhaltungsgleichun-
gen auf, die mit bis zu 10−1 deutlich über den Richtwerten von 10−4 für die Maximalwer-
te liegen. Die Konvergenzkriterien, die stattdessen Anwendung finden, sind in Kap. 6.4
beschrieben. An dieser Stelle wird das Konvergenzverhalten in einem berippten Kanal
näher betrachtet, ausführliche Untersuchungen wurden ebenfalls von Hoffmann (2009)
und Schöneberg (2008) über berippte Kanäle sowie Silva (2009) über eine Pin Fin Matrix
durchgeführt.
In einer numerischen Untersuchung simulierte Hoffmann (2009) ein Experiment von
Bailey und Bunker (2003). Der modellierte Rechteckkanal mit einem hydraulischen
Durchmesser von dh = 14, 56mm und einem Seitenverhältnis von AR = 2, 49 weist 45 ◦
Rippen mit einer Blockage von e/H = 0, 375 und einem Rippenabstand von P/e = 10
auf. Insgesamt 14 Rippen sind an Boden und Decke versetzt angeordnet, der Boden ist
beheizt. Hoffmann (2009) verwendete dazu ebenfalls den Strömungslöser Ansys CFX
11.0, wie in der vorliegenden Arbeit (vgl. Abschnitt 6.1) angewendet. Er untersuchte
das Konvergenzverhalten mittels verschiedener Turbulenzmodelle und Diskretisierungs-
parameter. Variiert wurden die Rechengitter, die Zeitschrittweite sowie die Ordnung
der Flussdiskretisierung. Es wurden ebenfalls instationäre Rechnungen angestellt. Für
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r = 10-3
r = 10-4
r = 10-5
r = 10-6
Abb. A.7: Iso-Flächen der Residuen des Impulses quer zur Strömungsrichtung für einen
berippten Kanal (Hoffmann (2009))
Ergebnisse, welche die experimentellen Werte innerhalb der Messunsicherheit wiederge-
ben, wurde der niedrigste Wert der maximalen Residuen von 5, 8 · 10−2 innerhalb der
stationären Rechnungen für eine Zeitschrittweite von 10−5 s bei einer High Resolution-
Diskretisierung erzielt. Hoffmann (2009) lokalisierte die Orte maximaler Residuen an
der Vorderkante der Rippen, wo die Strömung ablöste. In Abb. A.7 sind Iso-Flächen
der Residuen des Impulses quer zur Strömungsrichtung für Werte von 10−6 − 10−3 dar-
gestellt, und man erkennt die Maxima an den Rippenvorderkanten.
Die instationären Rechnungen erbrachten keine nennenswerte Verbesserung, jedoch
konnte eine Periodizität der Geschwindigkeiten an der Rippenvorderkante mit einer
Frequenz von ca. 17 kHz identifiziert werden. Dazu ist der zeitliche Verlauf der Ge-
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Abb. A.8: Instationärer Verlauf der Geschwindigkeit v an der Rippenvorderkante
(Hoffmann (2009))
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Abb. A.9: Residuen in Rechnungen mit einer unterschiedlichen Anzahl von Rippen
schwindigkeit an einem Punkt an der Kante in Abb. A.8 aufgetragen. Die Perioden-
dauer entspricht der mittleren Überströmungsdauer einer Rippe. Dieses Resultat wird
als Indiz für ein instationäres Phänomen gewertet, das jedoch nicht weiter identifiziert
werden konnte.
In einer weiteren Parameterstudie wird der Einfluss der Rippenanzahl auf die Stabilität
der Rechnungen untersucht. Dazu ist der gleiche Kanal von Bailey und Bunker (2003)
abgebildet. Allerdings wird die Anzahl der simulierten Rippen von 1 bis 12 variiert. Die
quadratisch gemittelten (RMS) und maximalen Residuen sind für diese Rechnungen in
Abb. A.9 gezeigt. Darin ist zu erkennen, dass die Residuen mit der Rippenzahl bis zu
einem Grenzwert von 10−2 für die maximalen Residuen ansteigen.
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Mit dieser Betrachtung ist zum einen die Ursache für die hohen Residuen an der Ablö-
sestelle der Rippenvorderkante lokalisiert. Zum anderen ist gezeigt, dass das Niveau der
Residuen mit der Anzahl der Problemstellen noch ansteigt. Für die Berechnungen der
kompletten Turbinenschaufel mit den scharfkantigen Ablösestellen an den Rippen und
Umlenkungen kann man damit Residuen in ähnlicher Höhe erwarten. Dies wird durch die
maximalen Residuen in den Abströmgebieten der Umlenkungen bestätigt (s. Kap. 6.4).
A.4 Studie zur Netzabhängigkeit und zum
Turbulenzmodell
Um die Abhängigkeit der numerischen Ergebnisse von der Netzfeinheit zu evaluieren und
ein geeignetes Turbulenzmodell zu wählen (vgl. Kap. 6), werden zwei numerische Studien
mit dem Programm ANSYS CFX 11.0 angestellt. In der ersten erfolgt die Berechnung
der Basis-Konfiguration aus der vorliegenden Geometrievariation (s. Kap. 4) mit unter-
schiedlich fein aufgelösten Rechengittern. Mit der Betrachtung verschiedener Auswerte-
parameter wird der Einfluss auf die Ergebnisse bewertet. Eine zweite Untersuchung
vergleicht ebenfalls verschiedene Berechnungen der Basis-Konfiguration, diesmal un-
ter Verwendung unterschiedlicher Turbulenzmodelle. Die Ergebnisse für das k-ǫ-Modell,
das Shear Stress Transport-Modell (SST ) und das Baseline Reynoldsspannungs-Modell
(BSL RSM ) werden dann hinsichtlich unterschiedlicher Sekundärströmungen und deren
Auswirkungen auf die Strömungs- und Wärmeübergangs-Parameter analysiert.
Im Rahmen der Netzabhängigkeits-Studie werden aufgrund der unterschiedlichen Ska-
lierung zwei Berechnungs-Serien für die Wasser- und die Conjugate Heat Transfer-
Rechnungen durchgeführt. Zur Abbildung der Turbulenz wird das SST -Modell ver-
Tab. A.2: Netz-Parameter der Innengeometrien für die Wasser und CHT -Rechnungen
Konfiguration Gitterpunkte Prismen y+
Wasser Netz W1 520 247 6 5,6
Netz W2 2 214 852 14 1,3
Netz W3 3 344 929 12 0,3
CHT Netz CHT1 569 584 – 228,0
Netz CHT2 1 842 415 11 1,9
Netz CHT3 4 285 901 10 2,5
Netz CHT4 5 521 240 12 1,4
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wendet. Die Basis-Innengeometrie der Wasser-Rechnung wird mit drei verschiedenen
Auflösungen diskretisiert, der Verbund aus Innengeometrie und Turbinenschaufel der
CHT -Rechnungen wird mit vier verschiedenen Feinheiten bei konstanter Diskretisierung
des Heißgas-Gitterkanals untersucht. Die Parameter der Innengeometrie-Netze sind in
Tab. A.2 aufgelistet.
Knoten [-]
R
e
[-]
c f
/c
f,0
[-]
0E+00 1E+06 2E+06 3E+06 4E+06
47000
48000
49000
50000
4.0
4.5
5.0
5.5
Re
(cf/cf,0)1
(cf/cf,0)2
(a) Wasser-Rechnungen
Knoten [-]
R
e K
[-]
θ
[-]
|gr
ad
(T
)| m
[K
/m
m
]
0E+00 2E+06 4E+06 6E+06
49000
49500
50000
50500
51000
51500
0.36
0.37
0.38
0.39
0.40
0.41
10.3
10.4
10.5
10.6
10.7
10.8
ReK
θ
|grad(T)|
m
(b) CHT-Rechnungen
Abb. A.10: Auswerteparameter in der Netzstudie
Als Parameter dienen bei den Wasser-Rechnungen die sich einstellende Reynolds-Zahl
am Eintritt ReEin sowie das Reibungsbeiwert-Verhältnis cf/cf,0 in den beiden Vorder-
kanälen. In den CHT -Rechnungen kommen zur Reynolds-Zahl die Kühleffektivität θ
sowie der gemittelte Temperaturgradient |grad (Tm)| hinzu. Ihre Werte sind für alle Net-
ze in Abb. A.10 dargestellt. In den Wasser-Rechnungen erkennt man mit wachsender
Knotenzahl ein Ansteigen der Reynolds-Zahl, einhergehend mit steigenden Druckver-
lusten. Während die Reynolds-Zahl nahezu linear um insgesamt 2% wächst und sich
damit dem Wert aus dem Experiment von Re = 50 076, 2 nähert, erhöhen sich die
Druckverluste vor allem vom Netz W1 zum Netz W2 um 3% bzw. 17%. Dann steigt
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der Druckverlust zum Netz W3 im ersten Kanal nur noch um 0, 3% und fällt im zwei-
ten Kanal wieder um 6%. Bei den CHT -Rechnungen hingegen fällt Re bei der ersten
Verfeinerung um 2, 7% und schwankt dann nur noch innerhalb 0, 7%. Ähnlich steigt
zunächst die Kühleffektivität um 7% und variiert ab dem Netz CHT2 nur noch um 3%.
Betrachtet man den mittleren Temperaturgradienten, stellt sich ein konstanter Wert
erst bei den beiden feinsten Netzen ein, vorher steigt er noch um 3, 4%. Somit kann für
die Wasser-Rechnungen anhand der Reibungsbeiwerte und für die CHT -Rechnungen
mittels der thermischen Parameter bereits bei den zweit-feinsten Netzen W2 und CHT3
von genügender Auflösung ausgegangen werden. Dieser Eindruck soll durch zusätzliche
Betrachtungen bekräftigt werden.
(a) Netz W1 (b) Netz W2
(c) Netz W3
Abb. A.11: Sekundärströmungen in den Vorderkanälen der Netzstudie (Wasser)
In Abb. A.11 sind die Querschnittsebenen an den Enden der Vorderkanäle entspre-
chend der Positionen aus Abb. 7.11 für die Wasser-Rechnungen der Netzstudie darge-
stellt. Mittels der Sekundärströmungen und Stromlinien sind die ausgebildeten Längs-
wirbel zu erkennen. Während die Ergebnisse der beiden feineren Netze W2 und W3
sowohl qualitativ als auch quantitativ gut übereinstimmen, ergibt sich in der Rechnung
mit dem Netz W1 vor allem im zweiten Kanal ein anderes Strömungsbild mit einem
etwas geringeren Geschwindigkeitsniveau. Damit bietet sich bereits das Netz W2 für die
weiteren Betrachtungen an. Ähnlich verhält es sich bei den CHT -Rechnungen, in denen
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(a) Netz CHT1 (b) Netz CHT2
(c) Netz CHT3 (d) Netz CHT4
Abb. A.12: Schnittebenen mit Temperaturgradienten-Verteilungen für die Netzstudie
bei 8, 75%, 46, 25% und 77, 5% Schaufelhöhe (CHT)
die beiden gröberen Netze CHT1 und CHT2 abweichen.
Für die CHT -Rechnungen sind weiterhin Schnitte des Schaufelblattes gemäß den Anga-
ben ausAbb. 7.36mit der Verteilung der Temperaturgradienten inAbb. A.12 gezeigt.
Die Niveaus der Gradienten stimmen in allen vier Rechnungen gut überein. In der Rech-
nung mit dem Netz CHT1 sind in erster Linie im obersten Schnitt an der Oberfläche auf
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der Saugseite lokale Maxima erkennbar, die der groben Tetraeder-Struktur zugeordnet
werden können. Dieser Effekt ist auch noch in der Rechnung mit dem Netz CHT3 sicht-
bar. Aufgrund dessen werden die nächsten Untersuchungen mit dem Netz CHT4 durch-
geführt. Es bietet den zusätzlichen Vorteil eines übereinstimmenden Oberflächennetzes
für Fluid und Festkörper auf der Innenseite der Schaufel, wodurch eine Fehlerquelle
durch Interpolation des Wärmestroms entfällt.
In der Turbulenzmodell-Studie wird die Berechnung der Basis-Konfiguration sowohl
mit Wasser als auch im konjugierten Fall mit unterschiedlichen Turbulenzmodellen
durchgeführt, die in Kap. 6.1.1 näher beschrieben sind. Es werden das k-ǫ-Modell, das
SST -Modell und das BSL RS -Modell verglichen. Mit Wasser war keine konvergierende
BSL RSM -Rechnung herbeizuführen, sodass lediglich die beiden anderen Modelle gegen-
übergestellt werden. In Abb. A.13 sind wieder die Parameter Re und cf/cf,0 für Wasser
aufgetragen. Obgleich das Reibungsbeiwert-Verhältnis im ersten Kanal kaum variiert,
weichen Re und (cf/cf,0)2 in den beiden Simulationen sichtbar voneinander ab. Dabei
ist der Abstand vom experimentellen Wert Re = 50 076, 2 für beide Modellierungen
ungefähr gleich. Aufgrund des genaueren Modell-Ansatzes zur Berechnung der Grenz-
schicht und der Ausbildung von Sekundärströmungen analog zu den CHT -Rechnungen
wird das SST -Modell bevorzugt. Eine detailliertere Analyse soll hier jedoch anhand der
CHT -Rechnungen vorgestellt werden, die alle drei Turbulenzmodelle beinhaltet.
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Abb. A.13: Parameter in der Turbulenzmodell-Studie (Wasser)
Einige Parameter der CHT -Rechnungen sind in Abb. A.14 aufgeführt. Die Reynolds-
Zahl variiert insgesamt nur um 2, 5% zwischen den drei Turbulenzmodellen. Die Rei-
bungsverluste werden vom BSL RSM um 4% bzw. 6% niedriger vorhergesagt als vom
k-ǫ-Modell. Das SST -Modell liegt im ersten Kanal dazwischen und im zweiten Kanal
4% darüber. In der Berechnung des Wärmeübergangs und der Performance liegt die
Prognose für den ersten und zweiten Kanal des SST -Modells jeweils um 7% bzw. 13%
unter der des k-ǫ-Modells. Zwischen dem SST -Modell und dem BSL RSM ist kaum
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Abb. A.14: Parameter in der Turbulenzmodell-Studie (CHT)
eine Veränderung sichtbar. Die Kühleffektivität zeigt bei nur geringen Abweichungen
um 4% ein ähnliches Verhalten wie der Reibungsbeiwert im zweiten Vorderkanal mit
einem Maximalwert für das SST -Modell. Beim mittleren Temperaturgradienten zeigt
sich die deutlichste Veränderung von 34% vom k-ǫ-Modell zum SST -Modell. Bemer-
kenswert ist die fast exakte Übereinstimmung zwischen SST -Modell und BSL RSM.
Gesamt betrachtet erkennt man eine gute Übereinstimmung der Werte von SST -Modell
und BSL RSM. Im Vergleich dazu überschätzt das k-ǫ-Modell die Parameter in den Vor-
derkanälen und unterschätzt die Temperaturgradienten. Zur weiteren Analyse werden
Parameterverteilungen betrachtet.
In Abb. A.15 sind noch einmal die Querschnittsebenen an den Enden der Vorderkanä-
le dargestellt. Die CHT -Rechnungen der drei Turbulenzmodelle liefern im ersten Kanal
ähnliche Strömungsbilder zweier gleichläufiger Längswirbel auf gleichem Geschwindig-
keitsniveau. Im Gegensatz dazu weicht das Ergebnis des k-ǫ-Modells für den zweiten
Kanal deutlich von den Ergebnissen der anderen beiden Modelle ab, die untereinander
übereinstimmen. Mit dem k-ǫ-Modell füllen die beiden gleichläufigen Längswirbel nicht
den kompletten Kanal aus, sondern liegen eng an den zwei benachbarten Kanalwänden
an Saugseite und Hinterkante. Hingegen zeigte ein Vergleich von Ablösewirbeln in Längs-
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schnitten, wie in der Ergebnis-Analyse in Abb. 7.14, keine nennenswerten Unterschiede
zwischen den Modellen.
Die resultierenden Verteilungen des Nusselt-Zahl-Verhältnisses auf den Wänden der Vor-
derkanäle sind zusammen mit den Wandstromlinien für die drei Turbulenzmodelle in
den Abbn. A.16 bis A.18 gezeigt. Für das k-ǫ-Modell ist in Abb. A.16 in Kanal 1
ein Fehlen von Prallgebieten mit hohen Nusselt-Zahlen trotz erkennbarer Wiederanle-
gelinien hinter den Rippen festzustellen. Im Gegensatz dazu sind in Kanal 2 besonders
auf der Druckseite sehr große Prallgebiete auszumachen. Bei der Berechnung mit dem
SST -Modell sind in Abb. A.17 sowohl in Kanal 1 als auch in Kanal 2 jeweils hinter
den Rippen Prallgebiete mit erhöhtem Wärmeübergang genau an den Wiederanlegeli-
nien erkennbar. Sehr ähnlich verhält es sich unter Verwendung des BSL RSM, wie in
Abb. A.18 zu sehen ist.
Ein weiterer Vergleich zwischen den Turbulenzmodellen wird mittels der
Temperaturgradienten-Verteilungen in den drei Schnittebenen der Schaufel ange-
stellt, wie in Abb. A.19 gezeigt. Die Verteilungen von Maxima und Minima sehen
in allen drei Simulationen gleichartig aus. Es gibt lediglich Unterschiede in einzelnen
Ausprägungen. So fällt das Maximum an der Schaufelvorderkante mit dem k-ǫ-Modell
etwas schwächer aus als bei den anderen beiden. Dafür ist ein Maximum am vorderen
(a) k-ǫ-Modell (b) SST -Modell
(c) BSL RS-Modell
Abb. A.15: Sekundärströmungen in den Vorderkanälen der Turbulenzmodell-Studie
(CHT)
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Kanal 1 Kanal 2
SS DSHK VK SS DSHK
Durchströmungsrichtung
Abb. A.16: Nu/Nu0-Verteilung der Vorderkanäle mit Wandstromlinien (CHT,
k-ǫ-Modell)
Kanal 1 Kanal 2
SS DSHK VK SS DSHK
Durchströmungsrichtung
Abb. A.17: Nu/Nu0-Verteilung der Vorderkanäle mit Wandstromlinien (CHT,
SST -Modell)
Trennsteg beim k-ǫ-Modell etwas größer. Das große Maximum auf der Saugseite in
der Nähe der Hinterkante aufgrund des außenseitigen Kanalwirbels (vgl. Kap. 7.3.1)
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Kanal 1 Kanal 2
SS DSHK VK SS DSHK
Durchströmungsrichtung
Abb. A.18: Nu/Nu0-Verteilung der Vorderkanäle mit Wandstromlinien (CHT,
BSL RS -Modell)
scheint mit dem k-ǫ-Modell am größten und mit dem BSL RS -Modell am kleinsten.
Allerdings rührt dies nur von einer leicht veränderten Position des Wirbels her.
Insgesamt lässt sich sowohl anhand der Parameter als auch der Strömungsbilder und
Wärmeübergangsverteilungen eine gute Übereinstimmung zwischen dem SST -Modell
und dem BSL RSM feststellen, sodass das aufwändige Reynoldsspannungs-Modell kei-
nen erkennbaren Vorteil bietet. Das k-ǫ-Modell weicht als einziges deutlich in seinen
Werten und Verteilungen ab. Insbesondere durch das Fehlen von Prallgebieten an den
Wiederanlegelinien im ersten Vorderkanal lässt sich vermuten, dass das k-ǫ-Modell auf-
grund der schlechten Eignung zur Berechnung der Grenzschicht den Wärmeübergang
fehlerhaft abbildet. Somit erscheint das SST -Modell als die geeignete Wahl. Um die
Modelle jedoch besser beurteilen zu können, ist ein experimenteller Referenzfall mit
Wärmeübertragung erforderlich.
In der Netzabhängigkeits-Studie konnten geeignete räumliche Diskretisierungen für die
beiden Berechnungs-Serien mit Wasser und konjugierter Wärmeübertragung identifi-
ziert werden. Die Netze W2 und CHT4 erfüllen die Kriterien zur numerischen Berech-
nung mittels des “low Reynolds-Number”-Ansatzes und mit charakteristischen Para-
metern wurde eine Netzfeinheit bestimmt, ab der ein geringer Einfluss der Auflösung
auf das Resultat herrschte. Bei der Betrachtung verschiedener Turbulenzmodelle wurde
das SST -Modell gegenüber dem k-ǫ-Modell bezüglich der Abbildung von Strömungs-
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(a) k-ǫ-Modell (b) SST -Modell
(c) BSL RS-Modell
Abb. A.19: Schnittebenen mit Temperaturgradienten-Verteilungen bei 8, 75%,
46, 25% und 77, 5% Schaufelhöhe (CHT)
und Wärmeübergangsphänomenen als überlegen bewertet. Im Vergleich zum BSL RSM
zeichnet es sich durch einen geringeren Rechenaufwand bei gleichartigen Ergebnissen
aus. Die Wasser-Rechnung trifft hinreichend den Betriebspunkt des Versuches, zur Be-
urteilung der Vorhersagegenauigkeit der CHT -Rechnung ist eine entsprechende experi-
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mentelle Validierung notwendig. Die getroffene Auswahl findet für alle Berechnungen,
die in Kap. 7 beschrieben sind, Anwendung.
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B Fehlerabschätzung zur Vernach-
lässigung von Wärmestrahlung
In den numerischen CHT -Rechnungen wird keine Wärmestrahlung berücksichtigt, ob-
wohl das Verbrennungsgas mit einer Temperatur bis 1 600K sowie Materialtemperaturen
über 1 000K vorliegen. Für diese ist ein Strahlungsaustausch nicht zu vernachlässigen.
Der Grund für diese Auslassung liegt in der Komplexität der Abbildung von Wärme-
strahlung, deren Güte stark vom gewählten Modell abhängt und die den numerischen
Aufwand drastisch erhöht. Da die konjugierten Wärmeübertragungsrechnungen bereits
ein hohes Maß an Rechenaufwand erfordern, wird daher auf die Modellierung der Strah-
lung in dieser Arbeit verzichtet.
Deshalb soll an dieser Stelle eine Abschätzung in Anlehnung an eine Untersuchung von
Salden (1990) angestellt werden, um den Einfluss durch diesen Modellfehler zu quantifi-
zieren. Die in Abb. 6.7 dargestellten Randbedingungen zeigen die an einem Strahlungs-
austausch beteiligten Festkörper: die Turbinenschaufel und das Kanalgehäuse. Des Wei-
teren kommt das Verbrennungsgas hinzu. In dem vorliegenden Berechnungsfall existieren
zwei Fälle des Strahlungsaustausches. Im Heißgaskanal findet ein Temperaturaustausch
zwischen dem Verbrennungsgas, der Turbinenschaufel und den Gehäusewänden statt.
Im Inneren der Schaufel tauschen die gegenüberliegenden Kanalwände der Kühlkanäle
Wärmestrahlung aus, die Kühlluft ist für die Strahlung transparent. Der Strahlungs-
austausch innerhalb der Turbinenschaufel wird hier nicht betrachtet, da er lediglich zur
Vergleichmäßigung der Temperaturen führt, die Wärmemenge sich aber nicht unmittel-
bar verändert.
Der übertragene Wärmestrom zwischen zwei strahlenden Oberflächen bestimmt sich
nach der Gleichung für den Netto-Strahlungsaustausch:
Q˙i⇀↽j = Φij Q˙i − Φji Q˙j . (B.1)
Darin wird für zwei beteiligte Oberflächen jeweils der abgestrahlte Wärmestrom Q˙i mit
der Einstrahlzahl Φij multipliziert, um den von i nach j abgestrahlten Wärmestrom
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zu erhalten. Der Netto-Wärmestrom bestimmt sich dann nach der Differenz der beiden
Wärmeströme. Die einzelnen Wärmeströme Q˙i setzen sich bei einem grauen Strahler aus
dem emittierten und dem reflektierten Anteil zusammen (Baehr und Stephan (2006),
Renz (2000)):
Q˙i = Q˙i,ε + Q˙i,ρ = εiAi q˙i + ρiΦji Aj q˙j . (B.2)
Für den vorliegenden Fall wird die Schaufel-Oberfläche als grauer Strahler angenommen,
deren konstanter Emissionskoeffizient entsprechend Inconel zu ε = 0, 79 abgeschätzt ist.
Die Gehäusewände werden als schwarze Strahler mit ε = 1 vereinfacht. Die Beteiligung
des Verbrennungsgases wird vernachlässigt.
Nun müssen für die beteiligten Oberflächen die Einstrahlzahlen anhand der geome-
trischen Topologie berechnet werden. Dazu wurde das Turbinengitter in einer Arbeit
von Rose (2010) diskretisiert. Die Schaufeloberfläche ist entsprechend der gezeigten
Abb. B.1 in Abschnitte unterteilt worden.
SP-L
DS 1
DS 2
DS 3
DS 4
DS 5
HK
SS 1
SS 2
SS 3
SS 4
SS 5
SP-R
Abb. B.1: Diskretisierung der Schaufeloberfläche für den Strahlungsaustausch
(Rose (2010))
Aufgrund der Periodizität sieht die Schaufel ihren rechten und linken Nachbarn sowie
die Gehäusewand dazwischen. Die Wärmeströme werden über die Stefan-Boltzmann
Beziehung bestimmt:
q˙i = σ · T
4 . (B.3)
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Neben der Stefan-Boltzmann-Konstante σ = 5, 67 · 10−8W/ (m2K4) sind die Oberflä-
chentemperaturen erforderlich, die aus der CHT -Rechnung entnommen und in jedem
Abschnitt über die vierte Potenz gemittelt werden. Daraus ergeben sich die netto abge-
strahlten Wärmeströme Q˙S, die zusammen mit den rein konvektiven Wärmeströmen Q˙K
aus den Rechnungen und dem Verhältnis dieser beiden Wärmeströme Q˙rel in Abb. B.2
dargestellt sind.
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Abb. B.2: Anteil der Strahlungsleistung vom konvektiven Wärmestrom
Integral über die gesamte Turbinenschaufel resultiert ein Strahlungsanteil von
Q˙rel,ges =
Q˙S,ges
Q˙K,ges
= 30, 71% , (B.4)
den die Schaufeloberfläche abstrahlt. Durch diesen Wärmeverlust sinkt im Mittel die
Schaufeltemperatur. Die Differenz der Wandtemperatur ∆T lässt sich bei bekanntem
Wärmeübergangskoeffizient mit dem geringeren Wärmestrom berechnen. Dazu wird aus-
gehend von der Kühlluft-Temperatur innen mit dem geringeren Wärmestrom durch die
Turbinenschaufel auf die äußere Wandtemperatur TW,a zurückgerechnet und es folgt
∆T = TW,a −
[
TKu¨hlluft +
Q˙K,ges − Q˙S,ges
A
(
1
αi
+
δ
λM
)]
= 99, 9K . (B.5)
Diese erhebliche Abweichung ist eine sehr konservative Abschätzung. Zum einen sinkt
die Strahlungsleistung einhergehend mit den niedrigeren Oberflächentemperaturen. Zum
anderen liegt eine deutliche Unsicherheit der Abschätzung im Emissionskoeffizienten ε,
133
B Fehlerabschätzung zur Vernachlässigung von Wärmestrahlung
der für Gussteile eher niedriger als 0, 79 liegt und maßgeblich die Strahlungsleistung
beeinflusst. Schließlich liegt eine weitere Fehlerquelle in der Vernachlässigung der Gas-
strahlung. Diese bedeutet einen zusätzlichen Wärmeeintrag der Turbinenschaufel und
reduziert die berechnete Temperaturabsenkung.
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C CD-ROM zur Arbeit
Zu den im Rahmen dieser Arbeit vorgenommenen Farbeinspritz-Versuchen finden sich
auf der beiliegenden CD-ROM die zugehörigen Videos entsprechend der folgenden
Tabelle. Alle Videos liegen im Dateiformat MPEG-2 vor.
Video Einspritz-Position Einspritz-Farbe Besonderheit
Basis 01 Eintritt 2 Rot
Basis 02 Eintritt 2 Blau
Basis 03 Pin Fin Matrix Rot
Basis 04 Umlenkung Blau mit Blattspitze
Basis 05 Pin Fin Matrix Blau
Basis 06 Pin Fin Matrix Blau mit Blattspitze
Basis 07 Kanal 2 Rot
Variation A 01 Pin Fin Matrix Blau
Variation A 02 Eintritt 2 Blau
Variation A 03 Eintritt 2 Rot
Variation A 04 Kanal 2 Rot
Variation C 01 Durchbrüche Blau
Variation C 02 Durchbrüche Grün
Variation C 03 Pin Fin Matrix Blau
Variation C 04 Eintritt 2 Blau
Variation C 05 Kanal 2 Rot
Variation C 06 Kanal 2 Grün
Variation D 01 Pin Fin Matrix Blau
Variation D 02 Eintritt 2 Blau
Variation D 03 Eintritt 2 Rot
Variation D 04 Kanal 2 Rot
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